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ПРЕДИСЛОВИЕ* 

Трубопроводной арматурой оснащаются многие установки и 
агрегаты в химической, нефтедобывающей и нефтеперерабатываю-
щей промышленности, в металлургии и энергетике. 

Большое количество арматуры используется в судостроении, 
холодильной промышленности, жилищном и промышленном строи-
тельстве и других отраслях народного хозяйства. 

Быстрое развитие техники вызывает необходимость разработки 
и изготовления большого количества различных конструкций 
арматуры для самых разнообразных условий работы. Диапазоны 
температур, давлений, вязкостей и других свойств применяемых 
различных сред, в которых работает арматура, непрерывно рас-
ширяются, поэтому число проблем, с которыми сталкивается кон-
структор, несмотря на большое количество выполняемых экспери-
ментальных и теоретических разработок, все время возрастает. 

Конструктору приходится решать различные задачи из многих 
областей: механики, гидравлики, трения и износа, эрозии, корро-
зии, прочности и жесткости деталей, влияния температурных 
воздействий и т. д. Он должен прежде всего учитывать условия 
работы арматуры и обеспечить надежность и долговечность работы 
конструкции, а также ее технологичность и возможность изготов-
ления с малыми затратами. 

В связи с возрастающей ролью автоматизации управления про-
изводственными процессами увеличивается роль электрического, 
пневматического и гидравлического приводов арматуры, дистан-
ционного управления арматурой, что вызывает усложнение-кон-
струкций. 

Данные, необходимые конструктору для проектирования тру-
бопроводной арматуры, приведены в настоящей книге. По сравне-
нию с предыдущими изданиями расширен объем материалов по 
конструированию, увеличено количество таблиц и других справоч-
ных данных, предназначенных для практического использования 

* Уважаемые читатели! По техническим причинам пагинация книги приводится со страницы 409. 
Настоящее издание выходит параллельно с книгой: Гуревич Д. Ф. Расчет и конструирование 
трубопроводной арматуры: Промышленная трубопроводная арматура. Конструирование трубопро-
водной арматуры (М.: URSS, 2008). Нумерация таблиц и рисунков в обеих книгах сквозная, 
так как данная книга является продолжением первой. Несмотря на это, настоящее издание 
может рассматриваться и как самостоятельное произведение. Обе книги снабжены общим пре-
дисловием и списком литературы. 
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в процессе конструирования. Приведено большое число конструк-
ций арматуры как отечественных, так и зарубежных, среди них 
много конструкций ЦКБА (Центральное конструкторское бюро 
арматуростроения). 

В книге сохранены размерности, принятые в предыдущих 
изданиях и применяемые пока в инженерной практике, поскольку 
сохраняется действие ГОСТов, разработанных в этих единицах 
измерений, и используются приборы со шкалами, градуирован-
ными в кГ/см2. 

Для справок приводятся соотношения между единицами, часто 
встречающимися в книге, и новыми единицами ГОСТа 9867—61: 
килограмм-сила 1 кГ = 9,81 н (ньютон), давление 1 кГ1см2 = 
= 9 8 , Ы 0 3 н1м2, или приближенно 0,1 Мн/м2 (меганьютон), 
температура — f С = Т° К — 273,15°. 

Автор надеется, что изложенный в книге материал поможет 
инженерно-техническим работникам в решении задач конструиро-
вания и расчета арматуры. 

Автор 



ЧАСТЬ ТРЕТЬЯ 

РАСЧЕТ ТРУБОПРОВОДНОЙ 
АРМАТУРЫ 



РАЗДЕЛ ПЕРВЫЙ 

ГИДРАВЛИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ АРМАТУРЫ 

Г л а в а I. ЗАТВОРЫ 
1. ОСНОВЫ ГИДРАВЛИКИ ТРУБОПРОВОДОВ, ОСНАЩЕННЫХ ЗАТВОРАМИ 

Гидравлический расчет служит для определения параметров, 
связанных с гидравлической характеристикой изделия: гидравли-
ческого сопротивления (потери напора), пропускной способности 
(производительности), необходимой площади поперечных сечений 
полостей и отверстий, профиля плунжера, обеспечивающего 
требуемую расходную характеристику и т. д. 

Арматура, установленная в трубопроводе, создает для дви-
жущейся в ней среды дополнительное сопротивление, так назы-
ваемое местное сопротивление, на преодоление которого тратится 
энергия. 

Затрата энергии выражается потерей скоростного напора, 
в связи с чем давление перед затвором будет больше, чем за ним. 
Это вызывает необходимость определять величины, связанные 
с гидравлическим сопротивлением арматуры: потерю напора или 
давления (или перепад давлений, т. е. разность давлений до и 
после затвора), расход среды при данном режиме и т. д. 

Все гидравлические расчеты арматуры исходят из нескольких 
основных формул, но разрабатываются далее в зависимости от 
типа арматуры и условий ее работы. 

В простейшем случае при горизонтальном трубопроводе общий 
напор расходуется на приведение жидкости в движение.(создание 
скоростного напора) и преодоление гидравлических сопротивлений, 
что выражается в виде известной формулы 

Н = Д# 0 + АНт + ИНе + Ц AНА% (1) 

где Я — полный напор; 
AHv — часть напора, затрачиваемая на образование скорост-

ного напора; 
АНт — потеря напора на преодоление трения в трубопро-

воде; 
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ДНс — потеря напора на преодоление сопротивлений в по-
воротах трубопровода, соединительных частях, коле-
нах, переходах и т. д.; 

АН а — потеря напора на преодоление местного сопротивления 
арматуры (затвора, регулятора и т. д.). 

Как известно, в трубопроводах возможны два режима движения 
среды: ламинарный и турбулентный. В первом случае потеря на-
пора пропорциональна средней скорости потока в трубе, во вто-
ром — квадрату скорости, в зависимости от ReD — числа Рей-
нольдса, выражающего отношение сил инерции к силам трения 
в потоке. 

При условии Re^ < Re* имеет место ламинарный режим дви-
жения; при условии ReD > Re*—турбулентный режим. Здесь 
Re^ — число Рейнольдса, отнесенное к диаметру трубы; Re* — 
критическое значение числа Рейнольдса (обычно для труб прини-
мают Re* = 2320), для различных схем оно различно и может 
доходить до ReK = 2 • 104^ 1 • 10Б. 

При Re^, > 105 безусловно имеет место турбулентный поток 
с квадратичной зависимостью ДН = / (и2). 

Для труб круглого сечения 

R e - v D 

— 100v ' 

где v — скорость движения среды в трубопроводе (средняя по 
сечению) в м/сек\ 

D — диаметр отверстия трубы в см\ 
v — кинематическая вязкость среды в м2/сек. 

Кинематическая вязкость среды может быть задана также 
в стоксах (cm) и сантистоксах (сст): 

1 cm = 10~4 м2/сек\ 1 сст = 10~б м2/сек. 

Вязкость среды может быть задана также динамическим коэф-
фициентом вязкости т] в пуазах (пз) или сантипуазах (спз), связан-
ным с кинематическим коэффициентом v следующим соотношением: 

v = Т ^ м * / с е к ' 

где rj выражено в кГ-сек!м2
у у — в Г/см3, причем 1 пз = 1,02 X 

X 10~2 кГ-сек/м2\ 1 спз = 1,02-10'4 кГ-сек/м2. 
Величина потери напора при прохождении среды через арма-

туру может быть в общем случае выражена формулой 
Д Нл = Av + Bv2, 

где А и В — постоянные для данной степени открытия арматуры. 
При вязких средах и очень малых скоростях решающее значе-

ние приобретает первый член A v, а в остальных случаях — второй 
член Bv2. 
414 



В подавляющем большинстве случаев движение среды в трубо-
проводе имеет турбулентный характер и влияние величины Av 
на потерю напора невелико, что позволяет этой величиной прене-
бречь; поэтому при расчете арматуры обычно пользуются форму-
лой 

Д НА = Bv\ 
Экспериментально доказано, что эта формула более точно 

должна быть выражена так: 
Д НА = В Vх, 

где х может иметь значение от 1,6 до 2,4. 
Пока нет достаточных сведений о влиянии конструкции арма-

туры на показатель степени х, поэтому обычно принимают х = 2. 
Опыты на большом числе изделий показали, что для воды, при 

обычно применяемых режимах движения среды через затвор, 
может быть принято х = 2. 

Для гидравлических расчетов арматуры необходимо знать 
скорость движения среды v в трубопроводе, которую можно опре-
делить, зная количество среды, проходящее через трубопровод 
в единицу времени, т. е. расход G в тоннах за час или Q в кубиче-
ских метрах за час. 

В трубопроводах обычно применяются следующие скорости 
для транспортировки среды: 

Среда v в м/сек 

Жидкость 2—3 
Газ низкого давления до 6 кГ/см2 6—10 
Газ высокого давления 12—24 
Сжатый воздух 8—16 
Насыщенный пар до 12 кГ/см2 16—24 
Насыщенный пар высокого давления 24—40 
Перегретый пар 40—60 

Принимаемые скорости среды в трубопроводах зависят от тех-
нических и экономических факторов и конкретных условий экс-
плуатации. Так, на электростанциях скорости в паропроводах 
высокого давления в связи с большим удельным весом пара при 
высоких давлениях принимаются более низкие, чем в паропроводах 
низкого давления. 

В гидравлических расчетах обычно применяется система мер: 
метр—килограмм—секунда. Такая система применительно к ги-
дравлическим расчетам арматуры вызывает необходимость выпол-
нения громоздких вычислений. С целью упрощения расчетов 
в предлагаемых ниже формулах для гидравлических расчетов арма-
туры применены следующие размерности: скорость среды в м/сек, 
площадь в см2, удельный вес для жидкостей и газов в г/см3 и давле-
ние в кГ/см2. Опыт ЦКБА подтвердил удобство применения этих 
размерностей. 
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Если расход Q задан в мъ/ч, то скорость определится по фор-
муле 

Q v = 0,36Л, м/сек, 

где Fy — площадь поперечного сечения отверстия трубы по ус-
ловному диаметру в см 

Если расход G задан в т/ч, то 
G v = • м/сек. (2> 0,36^7 

Здесь у — действительный удельный вес жидкости или газа в г/см3 

при данных условиях, т. е. при давлении (абсолютном) 
Р кГ/см2 и температуре С. 

116 
80 160 2UO 320 Р^кГ/см2 

300 500 700 900 
Р^Г/см2 

Рис. 293. Значения коэффициента сжимаемости 
Кс Для азота 

Если средой является сжимаемая жидкость (газ), то ее удельный 
вес определяется по формуле 

\0Р где уТ = -^г г/см3 — теоретический удельный вес газа при данных 
\0РМ условиях, или ут = -щjr; 

Кс — коэффициент сжимаемости, учитывающий отклонение 
действительного удельного веса от теоретического (под-
считанного для идеальных газов), некоторые значения Кс 
приведены на рис. 290—299, для других газов — см. [2 ]; 
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О 20 UO 60 80 too 120 P кГ/сн2 

Рис. 294. Значения коэффициента сжимаемости Кс 
для аммиака 

Рис. 295. Значения коэффициента сжимае-
мости Кс для метана 
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Рис. 296. Значения коэффициента сжимаемости Кс 
для пропана 

Рис. 297. Значения коэффициента сжимаемости 
Кс Для окиси углерода 
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Т — абсолютная температура по шкале Кельвина °К, Т = 
= 273° + t°; 

R — газовая постоянная в кГ -м/кг-град, R = 
М — молекулярный вес (табл. 82). 

Потеря напора на затворе может быть определена либо в метрах 
ДНУ либо в атмосферах (кГ1см2) АР. Зависимость между этими 
величинами выражается следующими формулами. 

ю 

05 

\\ 

V г4--—^ 

100 200 300 
P^xf/CM2 120 /40 

Ру кГ/см* 
Рис. 298. Значения коэффи- Рис. 299. Значения коэффициента 
циента сжимаемости Кс Для сжимаемости Кс для водяного 

углекислого газа пара 

Известно, что столб воды высотой в 10 ж создает давление 
в 1 кГ1см2, поэтому для воды 

Р = ^ кГ/см*, 

где Н — напор в м. 
Для жидкости с удельным весом -у соответственно 

Р = *Li кГ/см2 и = ^ кГ/см*. 

Так как 
Д т_г ДР. 10 Д Н = м, 

то формулу (1) можно также представить в следующем виде: 
Р = APV + ДРт + АРС + 2 ЛЛ4> (3) 

где Р — давление, создаваемое напором Я; 
ДPv — часть давления, затрачиваемая на образование ско-

ростного напора; 
ДР т — потеря давления, вызванная преодолением трения 

в трубопроводе; 
ДРс — потеря давления, вызванная преодолением сопротив-

лений в поворотах трубопровода, соединительных 
частях, коленах, переходах и т. д.; 
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Таблица 82 
Основные параметры некоторых газов 

Газ 

с к * К Я 
§ 3 

и 
о 

0,1 Л сТЧо -ш 

Критические 
параметры 

Газ л в к Sf? в 

и 
о 

0,1 Л сТЧо -ш 

и о « 

О) 
5 е 

5 а < и 

sj | W -V* 

II 1 Л к 
Ткр * в кГ/см1 

Азот No 3 0 , 2 5 2 8 1 , 4 1 2 6 , 0 3 3 , 5 

Аммиак NH3 4 9 , 8 17 1 , 3 2 4 5 0 , 6 1 1 1 , 5 

Аргон Аг 2 1 , 2 4 0 1 , 6 7 — — 

Ацетилен С2Н2 3 2 , 5 2 6 1 , 2 3 3 0 8 , 9 6 1 , 6 

Водород Н2 4 2 0 , 5 2 1 ,41 3 3 , 2 1 2 , 8 

Воздух 2 9 , 2 7 2 9 , 9 6 1 , 4 1 3 2 , 5 3 7 , 2 

Гелий Не 2 1 1 , 9 4 1 , 6 6 — — 

Кислород 0 2 2 6 , 5 3 2 1 , 4 1 5 4 , 3 4 9 , 7 

Метан СН4 5 2 , 8 15 1 , 3 1 9 0 , 7 4 5 , 8 

Окись углерода СО 3 0 , 2 5 2 8 1 , 4 1 3 4 , 4 3 4 , 6 

Пропан С3Н8 1 9 , 2 5 4 4 , 1 1 , 1 4 3 7 0 , 0 4 2 , 0 

Пропилен С3Нв 2 0 , 1 5 4 2 , 1 — 3 6 5 , 5 4 5 , 0 

Сернистый газ S02 1 3 , 2 3 6 4 1 , 2 7 4 3 0 , 4 7 7 , 7 

Углекислый газ С02 1 9 , 2 5 4 4 1 , 3 1 3 0 4 , 3 7 2 , 9 

Хлор С12 1 1 , 9 5 71 1 , 3 4 4 1 7 , 2 7 6 , 0 

Этан С2Нв 2 8 , 2 3 0 1 , 3 2 3 0 5 , 3 4 8 , 8 

Этилен С2Н4 3 0 , 2 3 2 8 1 , 2 4 2 8 2 , 9 5 0 , 9 

Азотоводородная смесь 
N 2 + 3 H 2 

9 9 , 9 8 , 5 1 , 4 0 6 

АРА — потеря давления на затворе или регулирующем кла-
пане, вызванная преодолением данного местного со-
противления, причем 

bPA = Pi-P%\ 
здесь Рг — давление до местного сопротивления; 

Рг — давление после местного сопротивления. 
Приняв, что вся потенциальная энергия жидкости превращается 

в кинетическую, получим скорость движения идеальной жидкости 
под действием гидростатического напора Я, равной скорости тела, 
падающего с "этой же высоты 

v = gH м/сек, 
следовательно, 
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С учетом этих соотношений составляющие формулы (3) имеют сле-
дующий вид: 

ЕЙ?'* кГ/™2> 
д P a = Z A - ^ ' T o кГ1см*> 

где у — удельный вес среды в г/см3\ 
g — ускорение силы тяжести; g = 9,81 м/сек2; 
X — коэффициент трения; 
L—длина трубопровода в м; 
D — диаметр трубопровода (условный) в м\ 
^ — коэффициент местного сопротивления соединительных 

частей трубопроводов (фиттинги и пр.), т. е. коэффи-
циент пропорциональности между скоростным напором 
и перепадом давлений на данном местном сопротивлении; 

— коэффициент местного сопротивления затвора или регу-
лирующего клапана, т. е. коэффициент пропорциональ-
ности между скоростным напором, рассчитанным по 
условному проходу арматуры, и перепадом давления 
на этой арматуре. 

Подставляя приведенные выше выражения в формулу (3), 
получаем 

М ' + 4 + 2 eOvtH ^ 
Отсюда следует, что при данном общем напоре скорость среды 

в трубопроводе, а следовательно, и расход среды через трубопровод 
будут различными в зависимости от сопротивления трубопровода 
и арматуры, установленной на нем. 

Изменение сопротивления арматуры в системе трубопровод — 
арматура при постоянной величине общего напора изменит и рас-
ход среды, причем и з м е н е н и е р а с х о д а б у д е т т а -
к о в о , ч т о п р и в н о в ь у с т а н о в и в ш е й с я с к о -
р о с т и о б щ а я с у м м а п о т е р ь н а п о р а о с т а -
н е т с я т о й ж е . Влияние на изменение скорости будет 
зависеть от суммарного сопротивления системы. 

Для того чтобы не быть связанными величиной сопротивления 
трубопровода, которая усложняет решение задач арматурострое-
ния, обычно пользуются зависимостью 

А К Г / С М * . (4) 
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Так как в дальнейшем речь будет идти лишь об арматуре, то 
для простоты будут применяться обозначения АР, АН и £ без 
соответствующих индексов. 

Чтобы учесть влияние дополнительных факторов на потерю 
напора, в формулу (4) вводят следующие коэффициенты: 

Рис. 300. Поправочные коэффициенты, учитывающие 
влияние вязкости среды: — на перепад давлений; 
Уо — на расход среды; tyo — на размер (диаметр) кла-

пана 

а) для газообразных сред коэффициент б, учитывающий влия-
ние сжимаемости среды на потерю напора; 

б) для вязких сред и малых скоростей коэффициент г|зр, учиты-
вающий влияние вязкости среды на перепад давлений А Р. 

В общем виде получают формулу 

Ар = J £ . - L м м * . (5) 

В тех случаях, когда величина £ неизвестна, а задано открытое 
сечение в седле / см2 и общий коэффициент расхода \i для данной 
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степени открытия клапана или задвижки , коэффициент сопро-
тивления £ определяют по формуле 

( м
2 

м) 
В тех случаях, когда величина £ неизвестна, а задана условная 
пропускная способность арматуры Gy, коэффициент сопротивления 
определяется по формуле 

Когда скорость среды в проходном отверстии не задана, она 
определяется по приведенным ранее формулам 

G Q V = п пт— или V = - х 
0 , 3 6 / у р " 0 , 3 6 F y ' 

где G — весовой расход жидкости в т/ч\ 
Q — объемный расход жидкости в м*/ч\ 
у — удельный вес жидкости в г/см3. 

Полученные значения v и £ подставляют в формулу (5). 
За исключением особых случаев влиянием вязкости жидкости 

на перепад давлений можно пренебречь (i|?p = 1). В случаях транс-
портировки по трубопроводу вязкой жидкости коэффициента г|>р 
может быть определен в зависимости от числа Рейнольдса ReD; при 
ReD ^ 1000 = 1; при ReD < 1000 величина я|)р определяется 
по кривой на рис. 300. 

2. ПОТЕРЯ НАПОРА В ЗАТВОРАХ 

Поскольку свойства сред несжимаемой (жидкость) и сжимаемой 
(газ, пар) имеют свои особенности, расчет потерь напора для этих 
сред рассматривается раздельно. 

Рабочая среда — несжимаемая жидкость 

В этом случае обычно принимают 6 = 1. Часто жидкости, 
транспортируемые в трубопроводах, имеют малую вязкость; для 
этих условий г|)р = 1. Тогда формула (5) приобретает вид: 

к Г / с м К (6) 
П р и м е р . Определить перепад давлений на клапане Dy = 

= 100 мм при расходе воды Q = 80 м31н. Коэффициент сопротивле-
ния клапана £ = 4,5. 

Р е ш е н и е . Скорость среды в трубопроводе 
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Перепад давлений 

АР = ^ • 1 = 4 - 5 • i r S r "ПГ = °>1 8 4 к Г 1 с м 

Экспериментальные исследования показали, что значение б = 1 
применимо лишь для сравнительно низких температур. С повыше-
нием температуры величина б приобретает значение, отличное от 
единицы и приближающееся по мере приближения температуры 
к точке кипения к значениям для паров. Для каждой температуры 

/АР \ 
жидкости выявился свои критическии перепад давления у-р-)кр> 
сверх которого увеличение давления не вызывает увеличения ско-
рости истечения. Для различных конструкций значение 
может иметь разные значения. 

Для двухседельных регулирующих клапанов со стержневым 
золотником при испытаниях на воде установлено при t = 20° С 
( 4 ^ = 0,76, где Рх — в абсолютных атмосферах. Испытание 
\ Г1 / кр 
дроссельных шайб — диафрагм также выявило наличие критиче-
ского перепада давлений при испытаниях на воде. 

Рабочая среда — сжимаемая жидкость (газы и водяной пар) 

Исходным при расчете служит то же уравнение, что и при 
несжимаемой жидкости. Однако в связи с тем, что плотность газа 
изменяется в зависимости от давления, необходимо учесть влияние 
этого явления на потерю напора при прохождении газа через 
арматуру. Расчетное уравнение в этом случае имеет вид: 

АР = кГ!см\ 

где уг — удельный вес газа при давлении Р1 9 т. е. перед затвором, 
в Г/см3 и температуре t\\ 

vx — скорость движения газа в трубопроводе (при удельном 
весе Yi) в м/сек. 

Величина б зависит от степени расширения газа, а следова-
тельно, от величины отношения 

Ра _ Pj—АР _ - АР 
Pi Pi Pi ' 

Здесь необходимо различать следующие случаи (рис. 301): 
а) пер 

< 0 , 1 Р 1 ; 

Б) ВТО] 

0,5Я1> АР>0,1Р1; 

а) первый диапазон перепадов давлений > 0,9; АР < 

р 
б) второй диапазон перепадов давлений 0,5 < 0 , 9 ; 

У 1 
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р 
в) третий диапазон перепадов давлений < 0 , 5 ; АР > 

> 0,5РГ. 
Первый диапазон перепадов давлений. Из законов газодина-

мики известно, что когда скорость движения газа при данном ме-
стном сопротивлении не создает большой разности давлений (АР < 

< 0 , 1 Рх), то условия протека-
ния газа незначительно отли-
чаются от условий протекания 
несжимаемой жидкости. 

В этом случае с точностью, 
вполне достаточной для прак-
тики, можно использовать урав-
нение для несжимаемой жидко-
сти, т. е. принять 6 = 1. Следо-
вательно, при условиях, соз-
дающих перепад давлений АР < 
< 0,1Р т. е. в пределах пер-
вого диапазона перепадов давле-
ний, применима расчетная фор-
мула (6). 

Определим наибольшую ско-
рость движения среды в трубо-
проводе vA, при которой пере-
пад давлений на данном местном 
сопротивлении, при данных 
условиях (давление, среда) не 
выходит еще за пределы первого 
диапазона. Наибольшая ско-

рость будет иметь место при наибольшем перепаде давлений; по-
этому, подставляя значение АР = 0 , l ^ i в формулу (6), получаем 

О I P — г — . ¥ ± 
' 1 0 ' 

откуда имеем 

^ = ) / U = 4,44 / g м/сек. (7) 

Так как действительная скорость среды vx в трубопроводе при 
рассмотренных условиях не превышает vA, то для первого диапа-
зона перепадов давлений характерной особенностью является 
условие 

Второй диапазон перепадов давлений. Здесь явление расши-
рения газа за клапаном оказывает значительное влияние на дви-
жение газа, и оно должно быть учтено. При уменьшении отноше-

Рис. 301. Изменение расхода газа при 
истечении из сопла при увеличении 

отношения давлений — 
г 1 

у _ теоретическая кривая; 2 — экспери-
ментальная кривая для клапана (предо-

хранительного) 
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ния Р 2 / Р ! скорость газа в суженном сечении увеличивается и до 
стигает максимума при критическом отношении давлений 

которое для случая истечения газа через сопло может быть опре-
делено по формуле 

Давление Р2> соответствующее vKpi называется критическим 
давлением и обозначается РКр> а скорость — критической ско-
ростью и обозначается vKp. 

Для воздуха и двухатомных газов (кислород, водород, азот, 
окись азота, окись углерода, хлористый водород) показатель адиа-
баты k = 1,4, в этом случае vKp = 0,53 (точнее, vKp = 0,528). 
Для перегретого пара и трехатомных газов k = 1,3 и значение 
критического отношения давлений равно vKp = 0,55. 

Приведенные выше значения vKp относятся к случаю, когда 
истечение газа происходит через сопло и в точности не соответ-
ствуют условиям работы арматуры, где изменение сопротивления 
осуществляется путем изменения сечения отверстия в седле. 
Результаты экспериментов показывают, что с изменением условий 
истечения изменяется и значение vKp. Так, при истечении через 
диафрагму (стенку с острыми краями) vKp имело значение 0,04 
для воздуха (при истечении через сопло vKp = 0,528), для перегре-
того водяного пара 0,13 (при истечении через сопло vKp = 0,546). 

Можно ожидать, что для различных конструкций арматуры 
значение vKp будет также различно; например, для регулирующих 
клапанов с полым плунжером оно должно приближаться к значе-
ниям при истечении через диафрагму, для регулирующих клапанов 
со стержневым плунжером значения vKp должны приближаться 
(при малой степени открытия клапана) к значениям при истечении 
через сопло. 

Эксперименты, выполненные в НИИхиммаше Т. Ф. Кондратье-
вой [16], выявили возможность применения для предохранитель-
ных клапанов при работе на воздухе vKp = 0,3-^-0,4, что, вероятно, 
применимо и для запорных вентилей и клапанов при работе на 
газах с показателем адиабаты в пределах k = 1,2-5-1,6. В дрос-
сельных клапанах, регулирующих клапанах со стержневым плун-
жером при большой степени открытия запорной арматуры крити-
ческое отношение давлений будет приближаться к теоретическому 
значению vKp = 0,5. Если принять приближенно это значение, бу-
дут иметь место следующие зависимости. 

В пределах второго диапазона перепадов давлений, когда 

0 , 5 < А < 0 , 9 ИЛИ 0 , 5 > ^ > 0 , 1 , 
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расчетная формула имеет вид 
v2 

АР = кГ/см*, (8) 
где 

б = „ , „ , , • (9) Pi [ ( - f t O - M W 
По данным В, В. Ароновича величину б можно принимать рав-

ной 

Подставив в формулу (9) значение k = 1,4, получим 

б = Р1~Р2 

Введя это выражение в расчетную формулу (8), получим 

688 

Величина АР = Рг — Р2 из этого выражения определится 
после того, как путем подбора будет найдено значение Р 2 . 

При k = 1,3 

851 

Наибольшая скорость среды в трубопроводе в пределах второго 
диапазона перепада давлений vB будет иметь место тогда, когда 
в отверстии седла затвора скорость достигнет критической вели-
чины, определяемой по формуле 

Подставив k = 1,4, получим для воздуха и двухатомных газов 
выражение для критической скорости 

1>кР = 3,38 V r t . 
Принимая R = 29,27, получаем при t = 20° С 

vKp = 3 1 4 м/сек. 

Определим наибольшую скорость движения среды в трубо-
проводе vB, при которой перепад давлений на затворе (или регули-
рующем клапане) не выходит еще за пределы второго диапазона. 
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Для этого воспользуемся формулой 

АРкр = Ь & ^ - - $ - к Г 1 с м \ (10) 

где АРкр и 8В соответствуют значениям АР и б при критическом 
р 

отношении давлений -у- = vKp, так как наибольшая скорость 
второго диапазона vB будет иметь место, когда в открытом сечении 
седла (наиболее узкое сечение арматуры) скорость среды достиг-
нет критической vKp. 

Величина АРкр определится следующим образом: 

следовательно, 1 

APKP = { P 1 - P 2 ) K P = P 1 { \ - V K P ) . 

П р и vKp = 0 ,5 А Р к р = 0 , 5 Р г . 
Величина коэффициента 6В определится путем подстановки 

Р 
в формулу (9) значений у- = 0,5 и АР = 0,5Р19 в результате 

^ 1 
чего получим 8В = 2,1. 

Подставив в формулу (10) полученные величины АРкр и бв, 
получим 

v B = 6,84 V I L м/сек. (11) 
У CYi 

Так как действительная скорость среды в трубопроводе при 
рассмотренных условиях больше величины vA, но не должна пре-
вышать значение vB, то для второго диапазона перепадов давлений 
характерным является условие vA < vx < vB. 

Третий диапазон перепадов давлений. В открытом сечении 
отверстия седла скорость газа не может быть выше критической. 
Увеличение давления перед клапаном Рх не вызовет увеличения 
скорости истечения в узком сечении отверстия (см. рис. 301), и 
скорость среды в трубопроводе установится такой, которая соот-
ветствует критическому отношению давлений, создаваемому мест-
ным сопротивлением при коэффициенте сопротивления С (отнесен-
ном к скорости среды в трубопроводе) и при данном состоянии газа. 

р 
Следовательно, во всех случаях, когда < v K p , расчет 

Р F l 
следует вести исходя из условия -у- = vKp\ при этом расход 
среды через трубопровод определится с учетом того, что скорость 
среды в трубопроводе до затвора или регулирующего клапана 
равна vx = vB. Таким образом, для третьего диапазона отношений 
давлений характерно условие = vB. 

Необходимо иметь в виду, что выше рассмотрены случаи, когда 
сопротивление арматуры создается в связи с перекрытием в седле, 
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и потеря напора вызывается потерей скорости среды при расшире-
нии струи. Сопротивления, создаваемые поворотами струи и дру-
гими плавными изменениями потока, могут несколько изменить 
значения vA и vB; однако для практического использования в обыч-
ных технических расчетах арматуры приведенные выше формулы 
для определения значений vA и vB применимы. 

При малых значениях £ величины vA и vB получаются боль-
шими и могут превысить скорости звука. Как известно, при исте-
чении газов и паров из цилиндрических насадок скорости истече-
ния не могут превысить скорость звука и реально используемые 
скорости среды в трубопроводах обычно в несколько раз меньше 
скорости звука. Полученные значения vA и vB показывают не 
реальные скорости, а п р е д е л ы с к о р о с т е й для соответ-
ствующих диапазонов перепада давлений. Поэтому полученные 
данные для vA и vD (например, превышающие скорость звука) 
будут говорить лишь о том, что в реальных условиях перепад 
давлений на арматуре будет невелик ДР < 0 , 1 Рг и расчет можно 
производить без учета влияния расширения газа или пара по фор-
муле для несжимаемой жидкости. 

Когда требуется определить перепад давлений (или потерю 
напора) на арматуре, рекомендуется следующий общий порядок 
расчета, если средой в трубопроводе является воздух, газ или 
перегретый пар (k = 1,3): 

1) по заданному расходу среды определяют скорость vx 

^ = l u f e r м/сек> 
2) вычисляют предельные скорости vA и vB (vB ^ U$vA) 

v A = 4,44 Y м / с е к > 

3) сравнивая величину vx с величинами vA и vB, определяют, 
в каком диапазоне отношений давлений находится искомая ве-

Рг личина 
4) определяют перепад давлений на затворе, причем пользуются 

формулами: Р 
а) если vx < vA, то - ^ - > 0 , 9 и ДР < 0 , 1 Р19 значит коэф-

фициент б = 1, а расчетная формула имеет вид 
кГ/см*; 

б) если vA <vx <vB, то 0,5 < ^ < 0 , 9 и 0,1 Р± < ДР < r 1 
< 0 , 5 Р Х , а расчетная формула имеет вид: при /5 = 1,4 

( - Й - П -
C°iVi 
688 
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при k = 1,3 

' • Ш М - й - Л - C°iVi 
8 5 1 

р 
величина определяется подбором; 

у 1 
в) максимально возможная скорость в трубопроводе vx = vBi 

а перепад давлений на затворе при этом соответствует критическому 
отношению давлений \к р \ если при расчете получится vx > vBt 
то в действительности будет иметь,место vx = vB и ДРКр = 0 , 5 P v 

Приведенные выше формулы с использованием показателя 
k = ^г- точно отображают адиабатический процесс для идеаль-
ного газа и соответствуют свойствам реальных газов в области 

Р Т 
Р кр Ткр 

< 0 , 5 , 

где РКр и Ткр — давление и температура [°К1 в критической 
точке реального газа. 

Значения РКр и Ткр для некоторых газов приведены в табл. 82. 
Для реального газа при высоких давлениях и температурах, 

близких к критическим, в формулах адиабатического расширения 
следует пользоваться не теоретическим показателем адиабаты /г, 
а объемным показателем kv реального газа 

ky = k —. 
Здесь Рт 

A ~~ RT 1 

Р* ( дУ \ 
Рт- RT\dPjT' 

Значения \ir см. [16]. 
В практических расчетах достаточно применять коэффициент 

сжимаемости Кс при определении у (см. п. 1); введение его в извест-
ной мере компенсирует отклонения, создаваемые использованием 
формул, выведенных дл^ идеального газа при истечении реального 
газа. 

П р и м е р 1. Определить потерю давления на вентиле Dy = 
= 50 мм при расходе воздуха G = 1000 кГ/н. Давление Рг = 
= 5 кГ/см2. Температура t = 20° С. Коэффициент сопротивления 
вентиля С = 4. 

Р е ш е н и е . 1. Удельный вес воздуха при давлении Рх = 
= 5 кГ/см2 и температуре t = 20° С 

* e " f t = 2 9 , 2 7 . 2 9 3 . 1 = ° ' 0 0 5 8 2 Г ' С М * > 

где R = 29,27 и Кс = 1. 
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2. Скорость движения среды в трубопроводе 

V l = 0 ,36F y y x
 = 0,36-19,6.0,00582 = 2 4 , 4 М / С в К ' 

где Fy=0J85D2
y = 0J85-52= 19,6 см2. 

3. Предельная скорость vA первого диапазона отношений дав-
лений 

^ = б 4 - 8 »1сек-

В данном случае имеем < vA, следовательно, отношение дав-
лений находится в первом диапазоне. 

4. Определяем потерю давления по формуле для первого диа-
пазона: 

П р и м е р 2. Определить потерю давления на вентиле Dy = 
= 20 мм при расходе воздуха G = 10 000 кГ/ч. Давление Рг = 
= 120 кГ/см2. Температура t = 40° С. Коэффициент сопротивле-
ния вентиля £ = 8. 

Р е ш е н и е . 1. Удельный вес воздуха при давлении = 
= 120 кГ/см2, и температуре t = 40° С. 

v - 10Р* - 1 0 1 2 0 о 131 Г/см3 
Yl~* RTKC~ 29,27-313.1 1 / с м • 

2. Скорость движения среды в трубопроводе 
_ G _ ю _ С 7 С . 

V " 0 , 3 6 ^ - 0,36-3,14.0,131 ~ b / ) b М / С е к > 

где Fy = 0,785D* = 3,14 см2. 
3. Предельная скорость vA первого диапазона отношений дав-

лений 

^ = 4 , 4 4 / ^ = 4,44 У т Щ Ш = 4 7 ' 5 м ' с е к -

4. Предельная скорость vB второго диапазона отношений дав-
лений 

vB = 1,5^4 = 1,5-47,5 = 71,8 м/сек. 

5. Определяем диапазон отношения давлений. В данном случае 
имеет место 

Va < vi < vb, 
следовательно Р, 0,5 < - ^ < 0 , 9 . 
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6. Подбираем величину Р 2 , удовлетворяющую условиям рас-
четной формулы 

р Г/ Р , / Р 2 \ 1 , 7 1 ! S^VI 8 .67 ,6-0 ,131 f i Q -
1[\~Р7) ~\~РГ) j = " 6 8 8 " = 688 = 6 ' 9 5 -

Таким образом, 

Ч ( т г Г 3 - Ш ' 7 1 ] = 6 , 9 5 , н о p i = 1 2 0 к Г 1 с м * > 

тогда 

Р 
Вначале примем = 0,7 и посмотрим, насколько близко г 1 

к искомому это отношение, у = OJ1»43 — 0J1*71. Обозначим 
0,71.43 = Zl и 0,71.71 = z2] тогда 

\ g z , = 1,43 lg 0,7; Zl = 0,600; 
lg = 1,71 lg 0,7; г2 = 0,543; 

у = 0,600 — 0,543 = 0,057. 
P 

Так как у <0 ,058 , задаемся другим значением . Примем 

^ = 0,67, тогда 

у = 0.671'43 — 0,67»."; 

Zl = 0,67!.« = 0,564; 2г = 0.671-71 = 0,504; 

у = 0,564 — 0,504 = 0,060, т. е. у > 0,058. 
Р Р Следовательно, 0,67 < 0 , 7 0 . Принимаем = 0,69, от-

сюда получаем 

Р2 = 0 ,69?! или Р2 = 0,69-120 = 82,8 кГ/см2. 

Потеря давления 

Р = Рх — Р2 = 120 — 82,8 = 37,2 кПсм2. 

Рассмотренная методика расчета потери напора имеет некото-
рую условность, так как при таком расчете принимается заданной 
скорость движения среды, которая, в свою очередь, зависит от со-
противления арматуры. Наиболее точным является определение 
потери напора с учетом условий работы всего трубопровода, однако 
конструктор арматуры часто не располагает этими данными и вы-
нужден использовать данные, связанные лишь с условиями ра-
боты затвора. 
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3. ГИДРАВЛИЧЕСКОЕ СОПРОТИВЛЕНИЕ АРМАТУРЫ 

При обычных условиях затвор (клапан, задвижка, кран и т. д.) 
либо полностью открыт, либо полностью закрыт; промежуточные 
положения могут иметь место лишь как исключение и не являются 
основными рабочими положениями затвора. 

В связи с этим наибольший интерес в данных видах арматуры 
представляют собой величины сопротивления затворов в открытом 
положении. 

Ниже приводятся некоторые сведения о гидравлическом сопро-
тивлении затворов. Сведения эти, хотя и получены в результате 
тщательно проверенных экспериментов, все же должны рассма-
триваться как ориентировочные, так как конструктивные особен-
ности каждого изделия могут существенно изменить коэффициент 
его сопротивления. Этим в значительной степени и объясняется 
то обстоятельство, что различные исследователи для одних и тех же 
видов арматуры дают иногда различные данные. Кроме того, как 
показали исследования, на коэффициент сопротивления затвора 
оказывают влияние и качество выполнения внутренних полостей 
данного затвора. 

Гидравлическое сопротивление элементов арматуры 

Величина коэффициента сопротивления характеризующая 
сопротивление данного изделия протеканию через него жидкости, 
зависит от размеров изделия, его конструкции и конфигурации 
внутренних полостей, определяющих прямолинейность потока, 
постоянство сечений и т. д. Коэффициент сопротивления £ опре-
деляется для каждой конструкции опытным путем. 

С определенной степенью точности можно считать, что каждое 
из изделий в арматуре представляет собой систему последова-
тельно установленных элементов, создающих сопротивления (по-
ворот струи, расширение, сужение, снова поворот и т. д.), поэтому 
потеря напора в арматуре будет примерно равна сумме потерь 
напора в каждом из элементов арматуры. Общий коэффициент 
сопротивления изделия приближенно можно рассматривать как 
сумму коэффициентов сопротивления отдельных элементов, т. е. 

£ = Ci + £ 2 + £ 3 + . . . + 

где £2» £з> • • • — коэффициенты сопротивлений элементов ар-
матуры, отнесенные к одной и той же ско-
рости среды в трубопроводе. 

Следует иметь в виду, что изменение сопротивления одного из 
элементов системы может изменить или перераспределить сопротив-
ление в системе, т. е. здесь имеет место взаимозависимость участков 
потока. 
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Для оценки влияния составляющих элементов на сопротивление 
арматуры приводятся данные о сопротивлении наиболее часто 
встречающихся элементов арматуры в зависимости от их формы и 
соотношения размеров. При расчете необходимо значения £ отно-
сить именно к тем сечениям и скоростям, относительно которых 
они получены. Применение £ к другим скоростям, в других сече-
ниях может привести к серьезным ошибкам. 

В н е з а п н о е р а с ш и р е н и е с т р у и (рис. 302, а ) 
создает наибольшие потери напора. В этом случае скорость ча-
стиц жидкости теряется на 

гто_ 
а) 

г г г 
образование завихрений, пе-
ремешивание жидкости, на-
гревание ее и т. д. Приближен-
ная зависимость коэффициен-
та местного сопротивления от 
соотношения площади сече-
ния трубы до расширения / 
и площади сечения трубы пос-
ле расширения F потока вы-
ражается формулами: 

М ' - Я 
Рис. 302. Схема движения жидкости в пе-
реходах: а — внезапное расширение; б — 

постепенное расширение 

где £ — коэффициент сопротивления, отнесенный к скорости 
среды в трубе до расширения (табл. 83); 

£' — коэффициент сопротивления, отнесенный к скорости 
среды после расширения. 

Таблица 83 

Значение коэффициента местного сопротивления £ 
при внезапном расширении 

f/F 1,0 0,9 0,8 0,7 0,6 0,5 0,4 0,3 0,2 0,1 

0 0,01 0,04 0,09 0,16 0,25 0,36 0,49 0,64 0,81 

П о с т е п е н н о е р а с ш и р е н и е с т р у и — диффузор 
(рис. 302, б) обычно вызывает значительно меньшие потери напора, 
чем в случае внезапного расширения; поэтому там, где это воз-
можно, переход с внезапным расширением следует заменять ко-
нусным переходом с возможно большей длиной I конусной части, 
т. е. с возможно малой величиной ср. 
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При малых углах (ср ^ 12°) можно приближенно принимать 

£ = sin ф (1 — 

где / — площадь сечения трубы до расширения; 
F — площадь сечения трубы после расширения; 
ср — угол конуса в переходной части. 

Общие потери давления в диффузоре состоят из потерь на 
расширение и потерь на трение, в соответствии с этим 

£ = £г> 
где 

C „ = e P ( i - i ) \ n = f ; 

при величине угла расширения 
ср = 0 ч-25° 

здесь k = 1 -^2 — коэффициент, 
учитывающий 
влияниеусло-
вий входа на 
коэффициент 
сопротивле-
ния 

Т — Х п2 —1 

где Я — коэффициент сопротивления трения единицы длины диф-
фузора, зависящий от числа ReD и степени шероховатости 
стенок. 

Диффузоры с углом ср > 40° дают большое сопротивление, 
поэтому применение их нецелесообразно. В случае необходимости 
установки короткого диффузора с углом расширения ср > 40° 
более целесообразно выполнить внезапное расширение. 

П о с т е п е н н о е с у ж е н и е п о т о к а (рис. 303, а ) 
создает обычно небольшие потери напора. 

При небольшом угле конусности (ср < 5°) и при хорошо за-
кругленном переходе потеря напора имеет место лишь на трение. 

При этом можно принимать = 0,06^-0,005. 
Коэффициент сопротивления отнесенный к скорости среды 

после сужения, можно определить по формуле 

p - 0 - f ) ' 
Значения т] — коэффициента смягчения входа — приведены 
в табл. 84. 

Рис. 303. Схема движения жидкости 
в переходах: а—постепенное сужение; 

б — внезапное сужение 
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Таблица 84 
Значения коэффициента смягчения входа г\ 

<р° 

Г] при 1/D, равном 

Ф° 

Г] при 1/D, равном 

<р° 
0,25 0,60 1,00 

Ф° 
0,25 0,60 1,00 

5 0,80 0,70 0,60 45 0,20 0,13 0,10 
10 0,67 0,45 0,31 50 0,18 0,12 0,10 
15 0,55 0,32 0,23 55 0,17 0,12 0,10 
20 0,45 0,27 0,19 60 0,16 0,12 0,10 
25 0,35 0,22 0,16 65 0,16 0,13 0,10 
30 0,30 0,19 0,12 70 0,17 0,14 0,10 
35 0,26 0,16 0,11 75 0,18 0,15 0,11 
40 0,22 0,14 0,10 80 0,19 0,16 0,12 

В н е з а п н о е с у ж е н и е п о т о к а (рис. 303, б ) создает 
сопротивление, зависящее от отношения сечений f/F. 

Коэффициент сопротивления отнесенный к скорости по-
тока, после сужения определяется по формуле 

П л а в н ы й п о в о р о т т р у б ы (рис. 304, а ) создает 
сопротивление, зависящее от величины D/R, т. е. от отношения 
диаметра трубы к радиусу закругления и от угла поворота трубы 
в месте закругления. В связи с действием сил трения, сил инерции 
и разности скоростей движения жидкости в трубе по внутреннему 
и внешнему закруглениям в повороте трубы образуются попереч-
ные потоки жидкости. Эти поперечные потоки создают дополни-
тельные сопротивления и увеличивают площади мертвой зоны 
в потоке при повороте. В арматуре целесообразно при поворотах 
потока создавать сечения, приближающиеся к прямоугольным 
с малой стороной прямоугольника по направлению радиуса 
закругления. 
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Для круглой трубы постоянного сечения при повороте на 90° 
и условии D ^ 2/? ^ 5D (табл. 85) 

£90 = 0 , 1 3 1 + о,1б ( ^ - ) 3 , 5 . 

Если угол поворота не равен 90°, то £ф = £90 

Рис. 305. График изменения коэффициента сопротивления £ 
для симметричных патрубков 

Для труб диаметром 100—1000 мм с углом поворота ср = 90° 
коэффициент сопротивления достигает £ = 0,4-г-0,5. 

Р е з к и й п о в о р о т т р у б ы (рис. 304, б ) может встре-
чаться в кованой арматуре, где проходы для среды создаются 
путем сверления отверстий, и в сварной арматуре. 

Коэффициент местного сопротивления (табл. 85) может быть 
приближенно определен по формуле 

£ = sin2 -тг + 2 sin4 . 

Исследование гидравлического сопротивления симметричных 
конусных патрубков (рис. 305), приближенно имитирующих за-
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движку с суженным проходом, показало, что коэффициент сопро-
тивления здесь может определяться по формуле 

где Fc — площадь сечения по суженному диаметру Dc. 
Введение «карманов» не дало ощутимых изменений величины 

Гидравлическое сопротивление затворов 

З а д в и ж к а является одним из наиболее распространен-
ных затворов. Существенным преимуществом задвижек по сравне-
нию с вентилями является малый коэффициент местного сопро-
тивления. Фактические значения £ находятся в пределах от 0,1 
до 1,5 в зависимости от размеров и конструктивных особенностей 
задвижки. 

В табл. 86 представлены значения £ некоторых конструкций 
арматуры. 

Таблица 85 
Значения коэффициента местного сопротивления 

при повороте трубы 

При закруглении. Угол пово-
рота ф = 90е При резком повороте трубы 

D 
R 

0,4 
0,5 
0,6 
0,7 
0,8 
0,9 
1,0 

0,137 
0,145 
0,157 
0,177 

. 0,204 
0,241 
0,291 

15 
30 
45 
60 
90 

Гладкие трубы 

0,04 
0,13 
0,30 
0,47 
1,10 

Шероховатые 
трубы 

0,06 
0,20 
0,35 
0,55 
1,27 

В целях уменьшения габаритов, веса и стоимости задвижки, 
а также величины хода клина, усилий и моментов, необходимых 
для управления ею, применяется сужение сечения прохода в кор-
пусе задвижки. Сужение прохода увеличивает коэффициент 
сопротивления задвижки в некоторых случаях на значительную 
величину. 

Для защиты уплотняющих колец задвижки от разрушаю-
щего действия струи и улучшения гидродинамических свойств 
в задвижках иногда применяют направляющую трубу (рис. 12 
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Таблица 86 
Коэффициенты гидравлического сопротивления £ 

и условная пропускная способность Gy 

(коэффициент пропускной способности kv) 
для некоторых конструкций арматуры 

Конструкция Обозначение D у в мм 

ЗОчббк; 
ЗОчббр 

50 0,5 140 
80 0,4 400 

100 0,2 885 
150 0,1 2 820 
200 0,1 5 000 
250 0,1 7 850 
300 0,1 11 260 
350 0,1 15 350 
400 0,1 20 000 

30кч70бр 40 

50 

70 

80 

0,6—0,8 
0 , 2 - 0 , 5 

0,4—0,8 

0 , 3 - 0 , 6 
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Продолжение табл. 86 

Конструкция Обозначе-
ние Dy в мм 

30с76бр; 
30с76нж 

30с64бр; 
30с64нж 

50 
80 

100 

100 
150 

0,6—0,7 
0,4—0,9 
0,4—0,5 

0,5—1,2 
1,0—1,2 

Задвижки 300/200; 1,8 
суженные Ф=36° 
без напра-
вляющей 

трубы 
300/205; 
Ф=22° 

1,45 

200/150; 0,60 
переход 
криво-
линей-

ный 
200/200; 0,39 
переход 
криво-
линей-

ный 
250/200; 0,28 
ф—22° 

0,28 

1600/ 0,18 
1400; 

0,18 

Ф = 14° 
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Продолжение табл. 86 

Конструкция Обозначение Dy в мм 

Задвижки 
суженные 
с напра-
вляющей 

трубой 

300/200 
<р=36° 

300/205 
Ф=22° 

200/150: 
переход 
криво-
линей-

ный 
250/200; 
переход 
криво-
линей-

ный 
250/200; 
Ф = 2 2 ° 

1,4 

1,3 

0,60 

0,37 

0,23 

См. рис. 226 Задвижка 
бессальни-

ковая 

70/42 
80/50 

2,5 
2,3 

14нж614ст 80 0,8 

15нж58бк 
15с58нж 
15с58бр 

80 
100 

1,0 
1,4 

15ч52св 
Dc—0,9Dy 

25 

40 
50 

2—2,5 

2—2,5 
2—2,5 

Вентиль 
прямо-
точный 

(по литера-
турным 

данным) 

25 
38 
50 
65 
75 

100 
125 
150 
200 
250 

1,04 
0,85 
0,73 
0,65 
0,60 
0,50 
0,46 
0,42 
0,36 
0,32 
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Продолжение табл. 86 

Конструкция Обозначение 

15кч16бр | 
15кч22бр J 

32 
40 
50 
70 

80/70 

5,5 
5.5 
5.6 
5,3 
7,2 

15кч16нж 40 
50 
70 

80/70 

5,8 
5,8 
6,5 
7,7 

15кч18р 
15кч18к 

15кч18бр 

15 
20 
25 

32 

40 

50 

15 
20 
25 

32 

40 

50 

4,5-f-5,5 

5,5-г-6,0 
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Продолжение табл. 86 
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Продолжение табл. 86 
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Продолжение табл. 86 

Конструкция Обозначение Dy в мм 

14нж10бк 25 
32 

15нж64бк 

15с12бт 

15 
20 
25 

20 
25 
32 

8,0 
8,0 

7 - 8 

6,0 
6,7 
7,5 

По литера-
турным 
данным 

13 
20 
25 
30 
40 
50 

15,9 
10,5 
9,3 
8,6 
7,6 
6,9 

15ч70п 
I—IX 

10 

15ч71гм1 15 
25 

15ч72п 
11—III 

15ч72гм IV 
100 

15ч60гм 25 
40 
50 
80 

100 

5 
3,5 

4,4 

1,5—2,0 
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Продолжение табл. 86 

Конструкция Обозначение Dy в мм С Gy в т/ч 

15с11бк 10 4,2 1,9 

J ш 

15нж46бк 6 
10 

4,1 
3,3 

0,7 
2,2 

J ш 

ИсЗЗст \ 
14с033ст J 25 5,9 10,3 

J ш 
I и. II 1 14нж76ст 10 3 2,3 J ш 
I и. II 1 

15Б34бк-1 10 6,7 1,54 

- Ф Т 
НИШ Г tiff Pal 

Ш Г * 3 

14нж16ст 6 

10 

15 
20 
25 

5 - 6 

0,64— 
0,58 

I , 7 7 -
1,62 

4.0—3,6 
7.1—6,5 

I I , 0 -
10,1 

rpsr- -ff=\ 

14нж66ст 50 9 33 

rpsr- -ff=\ 15нж077ст; 
15нж077ст-1 

25 
50 

8,5 
6,5 

8,5 
39 

i 

F = 1 
Йй 
.л _ _ 

Черт. С26189 
Движение 

среды 
под клапан 

25 
50 
70 

100 
150 

4,6 
5,6 
5,6 
6,0 
7,8 

11,5 
42 
82 

162 
320 

i Движение 
среды на 

клапан 

25 
50 
70 

100 
150 

5,8 
7,6 
8,2 
9,2 

11,0 

10,3 
36 
68 

131 
270 

См. рис. 222 Электро-
магнитный 

клапан 
15кч881р 

СВА 

15 
25 
40 

3,0 
5,7 
4,2 

5,2 
10,4 
31,0 
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Продолжение табл. 86 

Конструкция Обозначение Dy в мм С Gy в т/ч 

См. рис. 223 Электро-
магнитный 

клапан 
15кч888р 

25 
50 

11,5 
12,5 

7,3 
28 

I 
i 

L 
Г ^ "t I 

15с13бк 10 2,3 2,6 

гПп rfHi , rfm r&h 

16кч9бр 
16кч9нж 

32 
40 
50 
70 
80 

6,3 
4,5 
9,1 
5,8 

10,4 

16 
30 
33 
81 
78,5 

L 

YfV 
r h 

1 

T 

16кч9бр 
16кч9нж 

32 
40 
50 
70 
80 

6,3 
4,5 
9,1 
5,8 

10,4 

16 
30 
33 
81 
78,5 

L 

YfV 
r h 

1 

T 16кч9бт 40 
50 
70 

3,9 
6,7 
4,0 

32 
38 
97 

16ч6бр 100 6,4 156 

16нж10бк 40 4,6 29,5 
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Продолжение табл. 86 

Конструкция Обозначение D у в мм С GУ в т/ч 

ПчЗбк 40 0,9 66,7 
50 1,4 84,0 
70 1,3 170 

Пчббк 15 0,9 9,4 
20 0,4 25 
25 0,5 35 
38 1,2 37 
40 1,0 63,3 
70 1,1 185 
80 1,0 253 

11Б5бк 15 0,8 9,9 
20 0,7 19,0 
25 0,5 35,0 

11 БЮбк 15 1,0 8,9 
20 0,9 16,6 
25 0,2 55,5 
32 0,4 64,0 
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Продолжение табл. 86 

Конструкция Обозначение Dy в мм 

По литера-
турным 
данным 

40 1,3 56 
70 1,4 165 

100 1,5 323 
200 1,9 1 145 
300 2,1 2 450 
500 2,5 6 270 
750 2,9 26 000 

19ч18бр; 
19ч18р 

(по литера-
турным 
данным) 

800 

1000 
1 ,8 -1 ,9 

По литера-
турным 
данным 

100-300 0,3—0,4 
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Окончание табл. 86 

и 23). Наибольшее влияние она оказывает в задвижке со значи-
тельным сужением и большими расстояниями между уплотняю-
щими кольцами. В других случаях гидравлический эффект от ее 
применения оказывается не более 15%. 

Для определения коэффициента сопротивления суженной за-
движки может быть использована формула 

t - c w - H f t - 1 ) ' -
где коэффициент С = 6 ч-8. 

Формула применима при сужениях = 0,6-г-0,8 и угле ко-
у 

нусности ф = 15-т-40°. 
Задвижки больших проходов диаметром Dy = 500-М ООО мм, 

даже суженные, обычно имеют небольшой коэффициент сопро-
тивления, равный £ = 0,2-т-0,5. 

Значения коэффициента сопротивления суженных задвижек 
приведены в табл. 86. 

На величину коэффициента сопротивления большее влияние 
оказывает длина участка трубопровода за задвижкой и меньшее — 
до задвижки (по направлению движения потока). За задвижкой 
необходимо иметь участок длиной ее менее (12ч-15) Dy> в про-
тивном случае коэффициент сопротивления задвижки может 
резко возрасти. Известны случаи, когда при коротком участке 
трубопровода после суженной задвижки коэффициент сопротив-
ления ее возрастал до £ = 3,5ч-4,0 и более. 
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В е н т и л ь обычно имеет значительно больший коэффициент 
сопротивления, чем задвижка. На величину коэффициента сопро-
тивления вентиля оказывает влияние как конструкция корпуса, 
так и форма тарелки. 

С допустимой степенью точности гидравлическое сопротивле-
ние вентиля можно рассматривать как сумму сопротивлений, 
создаваемых в корпусе и седле 

£ 4 " 

где £а — характеризует потерю напора на корпусе; 
— характеризует потерю напора в седле вентиля. 

Значения £а и Св отнесены к^ — скорости среды в трубо-
проводе. 

При различной степени открытия вентиля влияние ^ и t>g 
различно. При малых степенях открытия вентиля решающее 

Рис. 306. Схема движения среды в различных корпусах 
вентилей: а — в корпусе проходного вентиля с вертикаль-
ными отделительными стенками; б — в корпусе проход-

ного вентиля с плавными переходами; в — в корпусе углового вентиля 

значение будет иметь а влияние £fl будет мало. При полностью 
открытом вентиле, наоборот, влияние обычно мало, и решаю-
щее значение имеет Величина зависит от конструкции 
корпуса. 

На рис. 306, а показано движение струи в корпусе с верти-
кальными отделительными стенками, а на рис. 306, б — в корпусе 
улучшенной конструкции; в последнем, очевидно, потери напора 
окажутся меньшими, так как поток имеет меньше поворотов 
и образует меньше завихрений. 

Угловые вентили (рис. 306, в) обычно имеют меньший коэф-
фициент местного сопротивления по сравнению с проходными. 

Исследование вентилей показало, что в литых корпусах плохо 
очищенные поверхности отливки служили причиной увеличения 
коэффициента сопротивления на 0,5—1,5 единицы. Тарелки 
с кожаным уплотнением имели лучшую обтекаемость, чем тарелки 
с латунными кольцами; поэтому в таких вентилях коэффициент 
сопротивления уменьшался на 0,5—1,0. Величины коэффициентов 
сопротивления некоторых вентилей, полученные при испытаниях, 
приведены в табл. 86. 
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К р а н обычно имеет малый коэффициент сопротивления, 
несмотря на то, что форма сечения отверстия в пробке удлиненная. 
Это объясняется тем, что сечения отверстия в кране не имеют 
резких переходов и потери напора здесь в основном идут на дефор-
мацию струи. Некоторые данные о коэффициентах сопротивления 
кранов приведены в табл. 86. 

П о в о р о т н ы й о б р а т н ы й к л а п а н бывает обычной 
конструкции и «безударной». 

Сопротивление поворотного обратного клапана зависит от веса 
поворотной детали (тарелки), положения ее центра тяжести отно-
сительно оси поворота и размеров самой тарелки. Некоторые 
данные о значениях £ для поворотного обратного клапана приве-
дены в табл. 86. 

Пропускная способность затворов 

Коэффициент гидравлического сопротивления £ арматуры 
дает качественную оценку арматуры. Чтобы определить потерю 
напора на затворе, необходимо знать скорость движения среды vx. 
Последняя определяется по расходу G и диаметру трубопровода Dy. 

Таким образом, чтобы определить потерю напора ДР при за-
данном расходе среды G либо, наоборот, чтобы определить пре-
дельно допустимый расход, при котором потеря напора не превы-
шает заданной величины, необходимо знать £ и Dy арматуры. 
Эти параметры арматуры объединяются одной характеристикой 
Gy — условной пропускной способностью (или kv — коэффициен-
том пропускной способности kv = Gy), которая представляет 
собой количество воды в т /ч , проходящей через арматуру при 
перепаде давления на арматуре АР = 1 кПсм2. 

Для определения расхода среды при других условиях- для 
несжимаемой жидкости пользуются формулой 

G = Gy VAPy т/ч. 

Более подробно этот вопрос рассмотрен в гл. И. 
Значения Gy для различных конструкций арматуры приве-

дены в табл. 86. 

Г л а в а II. РЕГУЛИРУЮЩИЕ КЛАПАНЫ 

1. ПРОПУСКНАЯ СПОСОБНОСТЬ РЕГУЛИРУЮЩЕГО КЛАПАНА 

Пропускная способность регулирующего клапана, опреде-
ляющая расход среды через клапан G т/ч> может быть определена, 
если известен ожидаемый перепад давлений на клапане и указаны 
среда и ее удельный вес. Если необходимых данных для точного 
решения недостаточно, принимают перепад давлений на клапане 
заданным заранее, несмотря на то, что сопротивление клапана 
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оказывает влияние на всю систему и, следовательно, точное ре-
шение вопроса о расходе среды через клапан может быть принято 
лишь с учетом сопротивления системы. 

Расход среды через клапан при заданных условиях его работы 
определится следующим образом. Из формулы (5) для несжимае-
мой жидкости (6 = 1) 

= 1 4 / ; М1СвК-
Подставляя это выражение в формулу (2), получаем 

a - f f i v m * , . 

или 
т/ч. 

VI 

Обозначив - 7 L= = aJ)(7, получаем 
Vyp(j 

G = т/ч. 

Здесь АР — реальный перепад давлений в кГ/смг или подсчитан-
ный с учетом влияния вязкости на увеличение перепада давлений, 
т. е. с учетом i j y Значения t|>0 в зависимости от числа Рейнольдса 
приведены на рис. 300. 

Для жидкостей, не обладающих повышенной вязкостью, 
при ReD 1000 г|>0 = 1, и последняя формула приобретает вид 

g = 5 Ш у щ т [ ч . 

Таким образом, чтобы определить расход среды через клапан 
при данных условиях его работы, необходимо помимо коэффи-
циента сопротивления £ и площади проходного отверстия Fy 
знать перепад давлений АР, при котором клапан будет работать, 
и удельный вес среды у. 

Большие удобства создает введение понятия условной пропуск-
ной способности клапана Gy (или коэффициента пропускной спо-
собности Kv)y которые равны расходу воды через клапан при пере-
паде давлений в одну атмосферу, т. е. при АР = 1 и у = 1. Таким 
образом, 

n 5,04F„ . 
<*v = ^ y f 

Используя эту величину, расход среды через регулирующий 
клапан можно определить по следующим формулам. 
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Если средой является н е с ж и м а е м а я ж и д к о с т ь , 
то применима формула 

G=GyVAPу т/ч. 
При ReD < 1000 

G = %GyVbPv т/ч. 
Если средой является в о з д у х , г а з или п а р, то расчет 

производится по формулам: при перепаде давлений АР < 0 , 1 Рг 

G = Gy VKPJI т/ч; 

при перепаде 0,1 Р г < Д Р < 0 , 5 Р г 

G = l92GysV^Py1 т/ч. 

Коэффициент 1,2 принимается с учетом результатов испытаний 
клапана при работе на сжатом воздухе. При показателе адиабаты 

применима также приближенная формула 

е ^ У 1 - 0 , 8 ^ . 

При k = 1,3 

применима также приближенная формула 

где г — коэффициент, определяемый по графикам на рис. 307. 
Для перегретого пара или трехатомного газа величина г опре-

деляется по кривой, соответствующей k = 1,3. 
При критическом и сверхкритическом перепаде давлений АР ^ 

^ 0,5Р1 расход равен 

G = G K p = 1 , 2 - 0 , 3 6 , / j / 2 0 g _ ^ T / > i Y i ( _ ^ _ ) ^ T m / 4 

или 

G / • • - • 2 

Здесь GKp — расход при критическом перепаде давлений. 
Для газов и паров с показателем адиабаты k — 1,4 и k = 1,3 

GKp ^ 3\if V~PWi тЫ и GKp ^ 0,6Gy V ~ f \ y i т/ч. 
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Рис. 307. График значений коэффи-

циента z 
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Рис. 308. График значений коэффициента докритического расхода а 
для газов и паров с различными значениями k: 

1 - к = 1,135 (V =0 ,35 ) ; 2~k= 1,3 (v =0 ,318) ; 3-k= 1,4 (v =0 ,3 ) ; 
4 —k= 1,67 (v O = 0,258); 5—k= 2,0 (v =0,216) ; 6-k = 2,5 (v =0,163) 



Для определения расхода сжимаемой жидкости (газа, пара) 
через арматуру может быть также использована следующая 
формула, в которой докритический расход определяется как 
часть GKp\ 

G = aGKp. 

Здесь а — коэффициент докритического расхода 

« = ] / " 1 -

£ ± _ ( Р г \ 
Pi \ Pi )кр 

- т 
1 

/кр J 

при - р - ^ Приняв (-р*") = °>5> получаем а к р = 1,41 j / ^ r 
^ 0,5 а = 1. 

На рис. 308 приведены кривые значений а, уточненных на 
основании экспериментальных данных [16]. 

Ускорить расчет можно применением заранее подготовленных 
табличных данных. 

Для докритического перепада давлений можно воспользо-
ваться следующими формулами: 

при заданных величинах £ и Dy (а следовательно, и Fy) 

G = A^VP^y[ т/ч; 

если известны площадь открытого сечения fK и соответствую-
щий коэффициент расхода \iK 

G = A\iKfK VPtfl т/ч; 

при заданной условной пропускной способности 

где А = 5,04 { ( v * — v k ) — см. табл. 87; 
k — показатель адиабаты данного газа; 

Рг 
P i ' 

Здесь, как и выше, значения Рг и Р2 — в ата. 
При расчете регулирующих клапанов следует учитывать, 

что дросселирование жидкостей с температурой, близкой к точке 
кипения, может вызвать мгновенное ее вскипание в области по-
ниженного давления за седлом, что резко изменит предполагаемую 
картину движения среды в регулирующем клапане. Такие про-
цессы иногда имеют место, например в конденсатоотводчиках, 
когда конденсат с температурой, близкой к точке кипения, вски-
пает снова при поступлении в область пониженного давления. 
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Таблица 87 
Коэффициенты 

[ ъ ( 2 
А - 5,04 У . 1 \ v * - v 

Л) Рг к = 1,135 к = 1,24 к = 1,3 к = 1,4 к = 1,66 

v = яТ 
v K p = 0,577 V = 0 '5 5 7 VKp = 0,546 v K p = 0,528 v = 0,498 

1,000 0 0 0 0 0 

0,999 0,15 0,15 0,15 0,15 0,16 

0,998 0,23 0,24 0,23 0,22 0,23 

0,997 0,28 0,28 0,27 0,27 0,28 

0,996 0,31 0,32 0,31 0,31 0,32 

0,995 0,35 0,36 0,35 0,36 0,36 

0,994 0,39 0,39 0,39 0,39 0,38 

0,993 0,43 0,43 0,42 0,42 0,43 

0,992 0,45 0,46 0,45 0,44 0,45 

0,991 0,48 0,48 0,47 0,47 0,48 

0,99 0,51 0,51 0,50 0,50 0,51 

0,98 0,62 0,71 0,71 0,69 0,77 

0,97 0,86 0,89 0,81 0,85 0,85 

0,96 0,98 0,99 0,98 0,96 0,99 

0,95 1,П 1 , 1 2 1,09 1,09 1,10 

0,94 1,19 1,20 1,18 1 , 1 7 1,21 

0,93 1,26 1,29 1,28 1,27 1,29 

0,92 1,34 1,37 1,36 1,35 1,38 

0,91 1,42 1,46 1,44 1,42 1,46 

0,90 1,47 1,52 1,50 1,50 1,52 

0,89 1,55 1,57 1,55 1,54 1,59 

0,88 1,59 1,63 1,57 1,61 1,64 

0,87 1,68 1,69 1,67 1,67 1,71 

0,86 1,71 1,75 1,72 1,73 1,75 

0,85 1,80 1,80 1,76 1,78 1,82 

0,84 1,81 1,83 1,81 1,81 1,87 

0,83 1,80 1,88 1,86 1,86 1,91 

0,82 1,88 1,91 1,87 1,90 1,96 

0,81 1,91 1,97 1,94 1,93 2,02 

0,80 1,95 1,98 1,98 1,98 2,04 
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Продолжение табл. 86 

k = 1,135 k = 1,24 k = 1,3 £ = 1,4 * = l ,66 

Pt 
vKp = 0,577 VKp = 0,557 v _ = 0,546 кр v K p = 0,528 V k P = 0.498 

0,79 1,97 2,03 2,01 2,02 2,07 
0,78 2,01 2,07 2,05 2,05 2,12 
0,77 2,04 2,11 2,07 2,08 2,15 
0,76 2,06 2,13 2,11 2,08 2,18 
0,75 2,08 2,17 2,14 2,13 2,22 
0,74 2,13 2,18 2,15 2,14 2,26 
0,73 2,13 2,20 2,18 2,18 2,28 
0,72 2,14 2,21 2,19 2,20 2,30 
0,71 2,17 2,25 2,21 2,23 2,30 
0,70 2,18 2,25 2,25 2,25 2,34 
0,69 2,20 2,26 2,26 2,27 2,38 
0,68 2,21 2,29 2,27 2,29 2,40 
0,67 2,23 2,30 2,29 2,30 2,42 
0,66 2,25 2,32 2,30 2,31 2,44 
0,65 2,25 2,33 2,31 2,32 2,46 
0,64 2,25 2,33 2,33 2,34 2,47 
0,63 2,25 2,34 2,33 2,35 2,49 
0,62 2,26 2,35 2,34 2,37 2,50 
0,61 2,26 2,36 2,34 2,38 2,52 
0,60 2,27 2,37 2,36 2,39 2,53 
0,59 2,27 2,37 2,36 2,39 2,54 
0,58 2,27 2,37 2,37 2,40 2,55 
0,57 — 2,37 2,37 2,40 2,56 
0,56 — 2,37 2,38 2,41 2,57 
0,55 — — 2,38 2,41 2,58 
0,54 — — — 2,42 2,58 
0,53 — — — 2,42 2,59 
0,52 — — — — 2,59 
0,51 — — — — 2,59 
0,50 — — — — 2,60 

П р и м е ч а н и е , 
ствующее v ^ . 

При v < vKp следует принимать значение . А, соответ-
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Рассмотренная выше методика определения расхода среды 
через клапан используется в том случае, когда известен коэф-
фициент сопротивления клапана или его условная пропускная 
способность. 

При гидравлических расчетах систем размеры клапана часто 
бывают неизвестны и подлежат определению. Выбор размера 
регулирующего клапана производится на основе технических 
данных выпускаемых и уже эксплуатируемых изделий. 

В табл. 88 приведены значения Gy и Ge для некоторых кон-
струкций регулирующих клапанов. Величина Ge представляет 
собой условную пропускную способность клапана, отнесенную 
к одному квадратному сантиметру площади проходного отверстия 
корпуса* т. е. 

Ge = т/ч • см2, 
Гу 

и может быть названа удельной условной пропускной способ-
ностью клапана. 

Таким образом, расход среды через клапан при данных усло-
виях его работы можно выразить формулой 

G = GeFy ] / Д Т у т/ч. 
При ReD < 1000 

G = )GGeFy /ДРу т/ч. 

С использованием данных табл. 88 определение размера регу-
лирующего клапана может быть выполнено по приведенному 
ниже методу, который должен считаться приближенным, так как 
точный расчет клапана требует привлечения данных о свойствах 
системы, в которую он устанавливается. 

Для выполнения расчета должны быть известны следующие 
данные: 

1) рабочая характеристика регулирующего клапана (при от-
сутствии необходимых данных — внутренняя); 

2) значения наибольшего Ge и наименьшего GM расходов 
в т/ч, которые должен обеспечить клапан; 

3) перепады давлений на клапане ДР = Р1 — Р2 кГ/см 
при соответствующих Ge и G'M; 

4) удельный вес среды у, Г/см3; 
5) в случае сжимаемой среды — абсолютное давление перед 

клапаном Рх кГ/см2. 
При расчете системы устанавливается внешняя характеристика 

клапана, по которой подбирается соответствующая ей для данных 
условий внутренняя характеристика. Для этого необходимо знать, 
какую часть от перепада давлений на всей системе, включая кла-
пан, составляет перепад на клапане при полном его открытии. 
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Таблица 88 

Условная пропускная способность некоторых конструкций 
регулирующих клапанов 

Конструкция 
клапана 

Условный 
диаметр 
прохода 

Dy. 
ММ 

Тип плунжера 

Полный 
ход 

плунжера 
V мм 

Условная 
пропуск-
ная спо-
собность 

Оу. 
т/ч 

Удельная 
условная 
пропуск-
ная спо-
собность 

<v т/ч-см1 

15 

20 

25 

Двухседельный 
стержневой. Харак-
теристика линейная 
или равнопроцент-
ная 

10 

16 

16 

4 

6,3 

10 

2,26 

2,01 

2,04 

32 25 16 1,99 

40 25 25 1,99 

50 25 40 2,15 

70 40 63 1,64 

Рис.119 и 40 80 40 100 1,99 

100 63 160 2,04 

125 63 250 2,04 

150 63 400 2,26 

200 100 630 2,01 

250 100 1000 2,04 

300 100 1600 2,26 

15 

20 

Двухседельный 
стержневой 

10 

16 

3 

5 

1,69 

1,59 

25 16 8 1,63 

Рис. 120 32 16 12 1,50 

40 25 20 1,59 

50 25 32 1,63 

70 25 50 1,30 

80 25 80 1,59 
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Продолжение табл. 86 

Конструкция 
клапана 

Условный 
диаметр 
прохода. 

ММ 

Тип плунжера 

Полный 
ход 

плунжера 

мм 

Условная 
пропуск-
ная спо-
собность 

0 

т/ч 

Удельная 
условная 
пропуск-
ная спо-
собность 

т/чсм1 

40 
50 

Тарельчатый 
двухседельный 

25 
40 

1,99 
2,15 

Рис. 53 80 
100 
150 
200 

100 
160 
360 
640 

1,99 
2,04 
2,04 
2,04 

50 
80 

Стержневой одно-
седельный 

25 
40 

30 
76 

1,53 
1,51 

100 63 120 1,53 
Рис. 186 125 63 192 1,57 

150 63 302 1,71 
200 90 480 1,53 
250 100 750 1,53 

10 
20 

Односедельный 
полый 

1,0 
3,3 

1,27 
1,05 

Рис. 121 32 
50 
80 

10,5 
31 
82 

1,31 
1,58 
1,63 

6 
10 

Двухседельный 
сегментный 

6 
6 

0,5 
1,2 

1,78 
1,58 

Рис. 123 15 10 3,0 1,69 
20 10 5,0 1,59 
25 10 8,0 1,63 

25 Клапан шланго- 10 15 3,05 
Рис. 108 50 вый 20 60 3,06 

80 30 150 2,95 
100 40 240 3,06 
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Определив величину 

Д Рс' 

где АР — перепад давлений на клапане, кГ/см2; 
АРс — перепад давлений на всей системе, включая клапан, 

кГ/см2, подбирают по графикам такую внутреннюю 
характеристику, которая при заданных условиях 
работы (величине s) давала бы нужную внешнюю 
характеристику. 

После подбора характеристики определяют необходимую 
условную пропускную способность клапана. Для того чтобы обес-
печить некоторый запас пропускной способности, принимают 
в качестве расчетной пропускную способность клапана на 10% 
больше требуемой. Таким образом, принимается 

Ge = 1 

Тогда условная пропускная способность 

G, = т/ч. 
у VAPy 

При пользовании этой формулы необходимо иметь в виду 
следующее. Если перепад давлений на клапане изменяется в за-
висимости от условий регулирования при постоянном общем 
напоре на системе (что имеет место сравнительно часто), то при 
наибольшем расходе среды перепад на клапане будет наименьшим, 
а при наименьшем расходе среды — наибольшим. Это объясняется 
тем, что перепад на клапане в этих условиях представляет собой 
разность между полным перепадом давлений на всей системе 
и перепадом давлений в этой же системе без клапана. Уменьше-
ние расхода среды осуществляется путем увеличения сопротив-
ления регулирующего клапана, в результате чего перепад дав-
лений на системе без клапана в связи со снижением расхода умень-
шается,. а на клапане — увеличивается. 

Таким образом, в последнюю формулу при определении услов-
ной пропускной способности следует подставить наименьший 
перепад давлений. 

После того как определена условная пропускная способность 
клапана, выбирают тип клапана из числа имеющихся с учетом 
требуемой характеристики и пропускной способности. 

Если существующие конструкции не могут быть использо-
ваны и требуется создание нового клапана, то его размер опре-
деляют, используя данные о величинах удельной условной про-
пускной способности клапанов, близких к нему по типу. Можно 
также воспользоваться данными табл. 88. 

463 



Площадь проходного отверстия клапана определяют по фор-
муле 

после чего находят диаметр проходных отверстий 

Dy= 1 , 1 3 ] / ^ см. 

Если регулирующий клапан работает на вязкой жидкости 
(при ReD < 1000), диаметр клапана следует откорректировать, 
умножив его на коэффициент a|)D, зависящий от числа Рейнольдса. 
Значения г|)0 представлены на рис. 300. 

плунжером 

Таким образом, для клапана, работающего на вязкой жидкости, 

Dy = ^Dl,l3Vfy см. 

При выборе размера клапана можно пользоваться заранее 
D2 

определенной аналитической зависимостью Gy или графиком 
Gy = ф (Dy) для данного типа клапана. Расход Gy выбирается, 
как ранее указано, с запасом, путем введения коэффициента 1,1. 

Для нормального ряда двухседельных регулирующих клапанов 
Dy =-- 20-н 250 мм (по ГОСТу 9701—67) со стержневым плунжером 
(рис. 309, а) 

*>1 

отсюда 
Dy^bVGy мм. 

При расчете с запасом в 1,1 следует пользоваться формулой 

Dy^z 8 Y \ , \ G y мм. 
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Значение Dy> полученное расчетом, округляется до ближай-
шего большего значения Dy по ГОСТу 9701—67. 

Для двухседельных регулирующих клапанов Dy = 20-f-250 мм 
с полым плунжером (рис. 309, б) зависимость Gy при полностью 
открытом клапане от условного диаметра прохода Dy выражается 
формулой 

D1 

откуда 
Dy ^ 8 VGy мм. 

Таким образом, наибольшие значения Gy для клапанов со стер-
жневыми и с полыми плунжерами практически можно считать 
равными. 

Для односедельных регулирующих клапанов Dy = 50-ь250 мм 
со стержневым плунжером (см. рис. 186) применима формула 

D2 

откуда 
Dy = 9,13 мм. 

Значения Gy, определенные по приведенным эмпирическим 
формулам, соответствуют наибольшей его величине при наи-
высшем подъеме плунжера в пределах хода регулирования. 

Выполненные эксперименты показали, что пропускная спо-
собность двухседельных регулирующих клапанов зависит от 
направления потока. В обычных конструкциях регулирующих 
клапанов подача среды производится в полость между седлами, 
поток раздваивается, проходя через отверстия в седле, обтекает 
рассекатель и снова образует одну струю в отверстии выход-
ного фланца. Если направить поток в обратном направлении, 
т. е. сначала по направлению к рассекателю с тем, чтобы, проходя 
через отверстия в седле, среда поступала в пространство между 
седлами, и затем на выход, то пропускная способность регулирую-
щего клапана может увеличиться на 50—60%. Таким образом, 
при использовании регулирующих клапанов с «обратным потоком» 
могут быть применены клапаны следующего, меньшего размера. 

Определение размера регулятора прямого действия или редук-
ционного клапана производится по той же методике, что и опре-
деление размера регулирующего клапана. При этом считают, 
что путем регулирования усилия пружины будет обеспечена не-
обходимая пропускная способность регулятора при требуемом 
перепаде давлений. Так же как и в регулирующих клапанах, 
запас пропускной способности принимается равным 1,1. 
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Для регулятора прямого действия Dy — 50-Ч-150 мм одно-
седельного с тарельчатым плунжером (рис. 310) конструкции, 
приведенной на рис. 55 (редукционного клапана), применима 
формула 

D 1 

°у = тй* г д е D y ~ ~ в ж ж ' 
откуда 

Dy = 13 VGy мм. 

Коэффициент сопротивления таких регуляторов при полном 
подъеме тарелки равен £ = 45 (регуляторы не полнопроходные). 

Рис. 310. Регулятор давле-
ния с тарельчатым плун-
жером, снабженным на-

правляющими ребрами 

Рис. 311. Регулятор давления с та-
рельчатым плунжером без направ-

ляющих ребер 

Для регулятора прямого действия (Dj, = 50ч-150 мм), кон-
струкции, изображенной на рис. 56, односедельного, с тарельчатым 
плунжером (рис.311) применима формула 

Д у 
1 3 8 ' 

откуда 
Dy^UJSVGy мм. 

Коэффициент сопротивления таких регуляторов при полном 
подъеме тарелки равен £ ^ 20-^-30 (регуляторы не полнопро-
ходные). 

По окончании расчета регулирующего клапана или регулятора 
прямого действия рекомендуется поверить, обеспечивает ли вы-
бранный размер требуемые расходы G6 w GM. 

Гидравлический расчет регулирующих клапанов и регуляторов 
прямого действия представляет собой сравнительно сложную 
задачу. Получить универсальный и в то же время достаточно 
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точный метод расчета для различных типов клапанов, регуляторов, 
для различных сред, давлений и режимов работы пока еще не 
представилось возможным. 

Наиболее правильным представляется путь разделения регу-
лирующих клапанов и регуляторов на группы в зависимости 
от их назначения, с тем чтобы применительно к отдельным груп-
пам получить для расчета уточненные экспериментальные данные. 

2. РАСХОДНЫЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ ПЛУНЖЕРОВ 

Регулирующие клапаны, предназначенные для непрерывного 
регулирования, снабжаются плунжерами, имеющими сложный 
фасонный профиль, который обеспечивает регулирующему кла-
пану определенную расходную характеристику. Расходная харак-
теристика (статическая) опреде-
ляет зависимость между услов-
ной пропускной способностью 
клапана Gy (или коэффициентом 
пропускной способности Kv) и 
ходом плунжера h в относитель-
ных величинах. 

Существуют следующие рас-
ходные характеристики плунже-
ров: линейная, параболическая 
и равнопроцентная (логарифми-
ческая). Наиболее часто приме-
няется линейная характеристи-
ка, реже — равнопроцентная, 
параболическая—в редких слу-
чаях. 

При л и н е й н о й р а с х о д -
н о й х а р а к т е р и с т и к е 
обеспечивается пропорциональ-
ная зависимость между весовым 
расходом среды G и перемещением плунжера Л, отсчитанным 
от крайнего нижнего его положения в пределах хода регули-
рования. В общем виде эта зависимость может быть представлена 
уравнением прямой линии, не проходящей через начало координат 
(рис. 312), 

G = ch + GM, 

где с — постоянный коэффициент, зависящий как от конструкции 
и размеров клапана, так и от среды и перепада давлений 

GM — минимальный расход среды (при h = 0). 
Наиболее часто регулирующие клапаны изготовляются таким 

образом, чтобы при опущенном плунжере клапан был перекрыт, 
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тогда GM = 0 и зависимость ход плунжера — расход выражается 
графически прямой линией, проходящей через начало координат, 
G = ch. 

Указанные зависимости выражены в абсолютных величинах. 
В относительных величинах приведенные уравнения будут пред-
ставлены следующим образом: 

G = ch + GM к G = ch, 

где G — расход среды, выраженный в относительных единицах 
(например, в %) от наибольшего расхода G6 в пределах 

7=, G 

регулирования, т. е. G = -щ; 

GM — минимальный (нерегулируемый) расход среды, выра-Q 

женный в относительных единицах, 
Ъ — перемещение плунжера, соответствующее расходу G, 

выраженное в относительных единицах, h = , где hn— Пп 
полный ход регулирования, или регулирующий ход; 

с — постоянный коэффициент, равный с = 6 Г м ; h o G 6 = _ hn 
= 1 и hn = 1, следовательно, с = 1 — GM. 

Подставив это значение с, получим уравнение линейной ха-
рактеристики в относительных величинах 

G= (1 -GM)h + GM. 

При GM = 0 уравнение примет вид 

G = А. 
На рис. 312 это представлено графически. Для точки х расход G 

равен 
G = Лх = АВ -{- Вх = G M + h tg а, 

но 

t g a = 
hn 

поэтому получаем то же уравнение 

G = (l-GjJi + GM. 
Это уравнение определяет линейное изменение относительного 
расхода среды с подъемом плунжера, т. е. представляет собой 
рабочую линейную характеристику плунжера. 

Весовой расход среды зависит от удельного веса и скорости 
среды, т. е. от факторов, не зависящих от регулирующего клапана. 
Для того чтобы создать внутреннюю характеристику плунжера, 
необходимо исключить эти факторы. 
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При заданных постоянных условиях работы регулирующего 
клапана (среда, перепад давлений, температура) весовой расход 
прямо пропорционален условной пропускной способности клапана 
Gy (или коэффициенту пропускной способности Kv); поэтому урав-
нение линейной характеристики плунжера примет вид 

Gy - Cyh + GyM (12) 
и при GyM = О 

Gy = Cyh, 
где Gy — условная пропускная способность клапана при рас-

сматриваемом положении плунжера; 
GyM — минимальная пропускная способность клапана; 

су — постоянный коэффи-
циент. 

Используя относительное 
— G 

значение Gu = и соответст-
G Уб 

венно = получим ана-
логично приведенному ранее 

Gy = (1 —GyM)h+ GyM. 
Это уравнение представляет 

собой внутреннюю линейную 
характеристику плунжера, обес-
печивающую получение рабо-
чей линейной характеристики 
при постоянном перепаде давле-
ний на клапане и при незна-
чительном сопротивлении си-
стемы без клапана. 

Значения относительных ве-
личин G, Gy и К могут изменяться в пределах от 0 до 1. 

При п а р а б о л и ч е с к о й р а с х о д н о й х а р а к т е -
р и с т и к е обеспечивается следующая зависимость (рис. 313): 

G = ch2 + о*; (13) 
когда GM = О 

G = ch\ 
Выразив зависимость между расходом и подъемом плунжера 

в относительных величинах, как это было сделано при описании 
линейной расходной характеристики, получим 

G = ch2 + GM и G = ch\ 

_При ft = 1 G = G6 = 1, тогда 1 = с + GMi откуда с = 1 — 
— GM> и формула приобретает вид 

G = (1 - GJ /? + GM; 
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при Ga = О 
h2. 

Эта зависимость определяет собой расходную параболическую 
характеристику. 

Условная пропускная способность Gy выражается зависимо-
стью Gy = cyh2 + GyM, 

G,Gy 

0,8 

0,6 

0,4 

0,2 

У 
А У 

0,2 Ofi 0,6 0,8 h 

и в относительных величинах 

Gy = (l-GyM)h2 + GyM. 
Последнее уравнение дает 

внутреннюю параболическую 
расходную характеристику 
плунжера, обеспечивающую по-
лучение рабочей параболиче-
ской при постоянном перепаде 
давлений на клапане и при 
незначительном сопротивлении 
системы без клапана. 

При р а в н о п р о ц е н т -
н о й р а с х о д н о й х а р а к -
т е р и с т и к е (рис. 314) обес-

dG печивается зависимость 
Рис. 314. Равнопроцентные характе-

ристики: 

~ ~ з — 

dh 

Gm = 0,02;_2 - GyM = 0,04; 
ум 0,1 

= cG, т. е. при этой характе-
ристике первая производная от 
расхода среды по ходу плун-
жера пропорциональна вели-
чине расхода, следовательно, 

подъем плунжера создает увеличение расхода, пропорциональ-
ное величине расхода. Отсюда эта характеристика и получила 
свое название. 

Разделив переменные и проинтегрировав обе части, получаем 
G = GMech, (14) 

и в относительных величинах 

G = 

где GM — расход среды при h = 0; 
с — постоянный коэффициент. 

Величина этого коэффициента определяется следующим обра-
зом: 

InG = InG,, + ch, 

при G = G6 = 1 и Тг = 1 получаем 0 = InG* + с, откуда с = 
—InG*. Следовательно, 

G = GMe-^"GM = GM(GM)~h. 
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Окончательно имеем 

Это и есть уравнение равнопроцентной рабочей расходной 
характеристики (см. рис. 314). 

Для создания внутренней равнопроцентной характеристики 
плунжера составим ее уравнение в значениях условной пропускной 
способности, выраженной в относительных величинах 

Значения условной пропускной способности клапана для равно-
процентной характеристики при GyM = 0,02 приведены в табл. 89, 
а при GyM = 0,04 — в табл. 90. 

Значения Gy при равнопроцентной характеристике с GyM = 0,02 

h 0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5' 0,6 0,7 0,8 0,9 1,0 

Gy 0,020 0,030 0,044 0,065 0,095 0,141 0,209 0,309 0,457 0,676 1,0 

Таблица 90 
Значения Gy при равнопроцентной характеристике с GyM— 0,04 

h 0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1,0 

Су 0,040 0,055 0,076 0,105 0,145 0,200 0,276 0,381 0,524 0,725 1,0 

Если использовать обозначение Kv (коэффициент пропускной 
способности), уравнения внутренних характеристик получают 
следующий вид. 

При линейной характеристике 

Gy = (GyMy-». 

Таблица 89 

при Kv m ,n = 0 
Kv = cyh + /С, 

Kv = Cyh; 

и в относительных величинах 
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при Kv m l n = О 
Kv = cyh2; 

в относительных величинах 

Kv= (I —Kvm[n)h2 +Kvmln\ 
п р и / С о т | п = 0 

/С0 = А2. 
При равнопроцентной характеристике 

Kv ~ (^о mln)1 Л • 
Используя в соответствии с заданной характеристикой одну 

из приведенных формул, определяют для разных положений плун-
жера расходы среды, по которым находят размеры открытых се-
чений в седле и рассчитывают размеры и форму плунжера. 

Приведенные выше зависимости, определяющие внутреннюю 
характеристику регулирующего клапана, имеют место, когда 
перепад давлений на клапане сохраняется постоянным. В реаль-
ных условиях перепад на клапане обычно составляет лишь часть 
общего перепада давлений на всей системе и изменяется в зависи-
мости от степени открытия самого регулирующего клапана. Это 
обстоятельство вызывает искажение рабочей внешней характери-
стики, и она приобретает вид, отличный от внутренней. 

Рассмотрим работу клапана на несжимаемой жидкости, уста-
новленного в системе с трубопроводом постоянного сопротив-
ления. Коэффициент сопротивления системы без клапана примем 
постоянным £г = const, а перепад давлений на клапане АРк 
изменяется в зависимости от расхода среды. 

Согласно принятым условиям 
АРк = АРс - АРТ9 

где АРс — перепад давлений на всей системе, включая клапан; 
АРт — перепад давлений на системе без клапана. 

Величина АР т пропорциональна квадрату скорости среды 
в трубопроводе, следовательно, пропорциональна квадрату рас-
хода среды через трубопровод, поэтому 

APt=--APt6^=APt6G\ 

где &Ртб — перепад давлений на системе без клапана при наи-
большем расходе среды G6. 

Подставляя выражение АРт в значение ДРк, получаем 

АРк = АРс - APtfG2. 
Обозначим 

_ Д Ркб 
S ~ д Pes ' 
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Где АРкб — перепад давлений на клапане при наибольшем расходе 
среды в пределах регулирования; 

ДРсб — перепад давлений на всей системе, включая клапан, 
при наибольшем расходе среды в пределах регулиро-
вания. 

Ранее было выведено 

G=GyVbPKy 

G ^ G y c V b P ^ . 

Разделив первое уравнение на второе, получим 

Подставим значение АРк 

п - п л f АРс-АРгбО~ 
О - О , У 

тогда 

следовательно, 

откуда 

Но 

тогда 

G2 АРКб = G\ (ДРс — АРГб<32); 

G2(bPK6 + G2
yAPTt) = G2

yAPc, 

Э _ | / . 
ЬРкб + 0*&Рт6 

АРтб = АР* - АРкб, 

Л D I rt! 
0 - 1 / 

APK6 + G^Pc6-G'yAPK6 

Выделим сократим на G\ и заменим = s: 

/ Д Рс 
G — / 

Обозначив = п, получим 

G = / • •ы^-ч. 
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При постоянном перепаде на всей системе (рис. 315) ДРс = 
= ДРсб и п = 1, тогда 

1 G = v 
Подставляя различные значения Gy для разных положений плун-
жера при заданных величинах s, получаем рабочие характеристики 
для заданных условий. 

При линейной внутренней характеристике Gy = h (когда GyM = 
= 0), если перепад давлений на системе постоянный, то для 

разных значений s получим кривые, 
приведенные на рис. 316. Для рав-
нопроцентной характеристики Gy = 

при GyM = 0,04 для раз-= (GyM)l"~h 

Рис. 315. Схема работы клапана в условиях постоян-
ного напора в системе 

ных s кривые приведены на рис. 317. Аналогично этому могут 
быть получены кривые для других значений GyM. 

В случае, если клапан работает в системе с насосом при изме-
няющемся перепаде давлений на системе, то расчет усложняется 
в связи с необходимостью установить зависимость п = / (G) 
с учетом характеристики насоса. 

Графики на рис. 316 и 317 показывают, что если на клапан 
приходится небольшая часть напора по сравнению с общим, то 
рабочая характеристика значительно отличается по виду от 
внутренней. 

В случае, если при положении полного открытия регулирую-
щий клапан принимает на себя значительную часть полного на-
пора (0,8 и выше), то приближенно можно считать, что при ли-
нейной характеристике плунжера перемещение последнего вызо-
вет пропорциональные изменения расхода. Если же при положении 
полного открытия регулирующий клапан принимает на себя 
меньше 0,8 напора, то пропорциональная зависимость, несмотря 
на линейную характеристику плунжера, не будет выдержана. 

Анализ графиков рабочих равнопроцентных характеристик 
на рис. 317 показывает, что при малых значениях s внутренняя 
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0,1 0,2 0.3 OA 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1,0 h 

Рис. 316. Рабочие расходные характеристики при внут-
ренней линейной характеристике Gy=h и при различ-
ных значениях s; перепад давлений в системе АР с = 

— const 



OJ 0,2 0.3 OA 0,5 0,6 0,7 0,8 0.Э 1,0 h 

Рис. 317. Рабочие расходные характеристики _при 
внутренней равнопроцентной характеристике Gy = 
= ф У м ) 1 ~ Н при GyM — 0,04 и разных значениях s; 

Д Р С = const 



равнопроцентная характеристика плунжера обеспечивает рабочую 
характеристику, приближающуюся к линейной, в то время как 
клапаны с внутренней линейной характеристикой при малых 
значениях s создают рабочие характеристики, далекие от линей-
ной. 

В подавляющем большинстве случаев в системах необходимо 
обеспечить линейную рабочую характеристику регулирования. 
При выборе плунжера необходимо учитывать значения s. При 
больших значениях s для обеспечения рабочей линейной характе-
ристики можно использовать плунжеры с линейной внутренней 
характеристикой. Если значения s малы (0,4 и менее), более целесо-
образно применять клапаныс внутренней равнопроцентной характе-
ристикой при GyM = 0,02^-0,04, которые в этих условиях создают 
рабочую внешнюю характеристику, близкую к линейной. Такой 
метод может быть применен, когда используются готовые плун-
жеры, изготовленные заводами для общепромышленной арматуры. 

В тех случаях, когда проектируют плунжер для конкретных 
условий работы регулирующего клапана, внутренняя характе-
ристика плунжера может быть так откорректирована, что при за-
данных. условиях (величина s и изменение перепада давлений 
на системе) она будет обеспечивать получение необходимой внеш-
ней характеристики: линейной, равнопроцентной и пр. С этой 
целью Р. Д. Гинзбург разработана система необходимых внутрен-
них характеристик, обеспечивающих для несжимаемых жидкостей 
нужную рабочую характеристику при заданной величине 5. 

Из ранее полученной формулы имеем 

где п = / (G). 
Для случая постоянного перепада давлений в системе, когда 

п = 1, 

Подставляя при заданном значении s различные величины G, 
получают значения Gy. При линейной внешней характеристике 
G =_h (если GyM = 0), при равнопроцентной характеристике G = 
— (GM)l~~h. Таким образом, определяется необходимая внутрен-
няя характеристика для получения заданной внешней. На рис. 318 
приведена необходимая внутренняя характеристика клапана для 
получения линейной Gy = h при различных значениях s. На рис. 319 
показана необходимая внутренняя характеристика клапана для 
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Рис. 318. Внутренние расходные характеристики, 
необходимые для получения рабочей линейной 
Gy=h при различных значениях s; Д Р С = 1 = const 



Рис. 319. Внутренние расходные характеристи-
ки, необходимые для получения рабочей равно-
процентной Gy = (GyM) l~~h при GyM = 0 , 0 4 и 

при разных значениях s; ЛРС = 1 = const 



получения равнопроцентной Gy = ( G y M f - h при GyM = 0,04 и 
разных значениях s. 

Приведенные выше данные соответствуют условиям, когда 
перепад давлений в системе постоянный и не зависит от расхода. 
Это выполнимо, если питание системы осуществляется из резер-
вуаров или аккумуляторных установок. Во многих случаях 
напор создается насосами, тог- ^ 
да напор в системе изменяется 

АР 
2,2 
го 
1.8 
is 
1Л 
1,2 
Ю 

\ 

\ 
0 0J 0,2 0,3 0/, 0,5 0,6 0.7 0,8 0,9 10С 

Рис. 320. Характеристика систе-
мы но перепадам для некоторых 
насосов (К, KM, 6К12, 32В-12) 
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Рис. 321. Вспомогатель-

ный график 

в зависимости от расхода среды, и перепад давлений на системе 
(включая клапан) АРс выражается зависимостью 

АРе = / (G), 
где G — расход в рассматриваемый момент времени. 

В относительных величинах 

Здесь 
A Pe = f(G). 

д р — П А Рсб* 
G G = Об9 

где АРсб — наименьший перепад давлений на системе, включая 
клапан, при наибольшем расходе G6. 

Для ряда насосов характеристика системы по перепадам в отно-
сительных величинах АРС = / (G) может быть представлена в виде 
кривой, приведенной на рис. 320 [20]. Этот график применим 
лишь для случая, когда при регулировании используется весь 
возможный диапазон регулирования. При частичном его исполь-
зовании график должен быть перестроен по другим пределам 
АР и G. 

Построение расходных характеристик при переменном пере-
паде давлений производится с применением зависимости G = 

f , построенной по заданной зависимости APc = f (G). 
У*Рс 
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Используя вспомогательный график (рис. 321), находят значения G 

по величинам 2— . Соответствующие рабочие расходные характе-
1/Д Рс 

ристики клапанов при переменном перепаде давлений в системе 
для различных значений s приведены на рис. 322 и 323. На рис. 324 
показаны необходимые внутренние характеристики для обеспе-
чения рабочей линейной Gy = Л, на рис. 325 — внутренние 

0,1 0.2 0.3 0.4 0,5 0.6 0,7 0.8 0.9 [Oh 0.1 0.? 0.3 OA 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 1t0h 

Рис. 322. Рабочие расходные ха-
рактеристики при внутренней ли-
нейной характеристике Gy = h и 
при различных значениях s пере-
пад давлений в системе перемен-

ный: А Рс = f (G) 

Рис. 323. Рабочие расходные харак-
теристики при внутренней равнопро-
центной х ар актер и сти ке G y = (GyH) х~~ h 

при GyM= 0,04 и разных значениях s; 
ЛРс= f(G) 

характеристики для обеспечения необходимой рабочей равно-
процентной Gy = (GyM)x~h при GyM = 0,04. 

Все характеристики для переменного перепада давлений 
построены с учетом данных графиков на рис. 320. 

Возможность использования приведенной методики корректи-
рования кривых для сжимаемых сред (газов и паров) еще окон-
чательно не подтверждена. 

3. РАСЧЕТ И ПОСТРОЕНИЕ ПРОФИЛЕЙ ПЛУНЖЕРОВ 

Рабочая расходная характеристика регулирующего клапана 
определяет зависимость между перемещением плунжера и рас-
ходом среды, что в общем виде может быть выражено следующим 
образом: 

G = / (К). 
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Рис. 324. Внутренние расходные характеристики, 
необходимые для получения рабочей линейной 
Gy = ~h при различных значениях s; ДР с = f (G) 



0,2 0,3 OA 0,5 0,6 0,7 0,8 Oj 1,0h 

Рис. 325. Внутренние расходные характеристики, 
необходимые для получения рабочей равнопро-
центной Gy = (GyM)l~h при вум=0,04_и при раз-

ных значениях s; АРС = f (G) 



Зная эту зависимость, определяют потребную пропускную 
способность клапана GK для каждого из положений плунжера, 
соответствующих его подъему hK. 

По величине расходов GK или условной пропускной способности 
GtJK определяются площади открытых сечений fK в седле клапана 
при различных положениях плунжера. 

В соответствии со значениями fK производят расчет размеров 
плунжера и его графическое построение. 

Ниже приведены применяемые методы расчета. 

Определение площадей открытых сечений в седле клапана 

Расходы GKf которые должен обеспечить клапан, могут быть 
заданы для расчета в абсолютных величинах — в тоннах за час. 
Однако чаще величину расхода выражают не в абсолютных, 
а в относительных величинах GK как часть наибольшего расхода G6 
в пределах регулирования, причем изменение расходов требуется 
подчинить определенному графику. 

В этом случае удобно представлять площадь открытого сечения 
в седле клапана fK при разных положениях плунжера как часть 
площади проходного отверстия Fy. Наибольшая площадь открытого 
сечения при полностью поднятом плунжере тогда представится 
в виде 

/б = mFy, 

где т 1 — коэффициент полнопроходности, показывающий, ка-
кую часть площади проходного отверстия состав-
ляет площадь открытого сечения в седле клапана 
при полностью поднятом плунжере. 

Клапан, в котором т = 1, обычно называют «полнопроходным». 
Вычисление значений fK может производиться с помощью коэф-
фициентов сопротивления общих коэффициентов расхода \iK, 
коэффициентов расхода седла и по условной пропускной спо-
собности GyK (или коэффициенту пропускной способности /Су). 
Эти величины связаны между собой, однако применение каждой 
из них имеет некоторые особенности. При использовании экспери-
ментальных данных о значениях коэффициентов \iK и необ-
ходимо иметь в виду, что вычисление их проводилось относи-
тельно определенных сечений и соответствующих им скоростей 
среды. 

Определение площадей открытых сечений в седле клапана 
с помощью к о э ф ф и ц и е н т о в с о п р о т и в л е н и й 
при известных абсолютных значениях расходов выполняется 
следующим путем. 

Пользуясь зависимостью GK = f (hK), т. е. зависимостью вели-
чины расхода от степени подъема плунжера, определяют необ-
ходимую величину GK для различных положений плунжера. 
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Для каждого значения GK определяют соответствующее ему зна-
чение из выражения 

Величина АР в этом выражении должна быть задана либо 
определена для каждого значения GK. При отсутствии необхо-
димых данных обычно принимают условно для приближенного 
расчета АР =-- const. Обозначим fK ~ -р-, где fK — площадь г у 
открытого сечения в относительных величинах (при fK — Fy, 
h = 

Пользуясь графиком зависимости = 0 (fK) для данного 
типа и размера клапана, определяют необходимую степень откры-
тия клапана/л» соответствующую данному з н а ч е н и ю З а т е м вы-
числяют площадь открытого сечения fK в седле клапана из выра-
жения fK = fKFy. 

Пример графика зависимости = 0 (fK) для двухседельных 
клапанов приведен на рис. 326. 

Исследования показали, что коэффициент сопротивления кла-
пана ПРИ данном положении пл_унжера определяется в основ-
ном степенью открытия клапана fKt зависит от формы корпуса 
и мало изменяется с изменением профиля плунжера. Отсюда 
следует, что приведенный график может быть использован для 
определения коэффициентов сопротивления регулирующих кла-
панов с различными профилями плунжеров. 

Если абсолютные значения расходов неизвестны и заданы 
значения в виде графика или формулы, то расчет площадей 
открытых сечений в седле клапана производится в следующем 
порядке. 

Зная конструкцию и размеры корпуса, задаются значением 
коэффициента сопротивления клапана соответствующим наи-
большему подъему плунжера в пределах хода регулирования. 

Определяют зависимость между и и вычисляют значе-
ния для различных положений плунжера. 

Пользуясь графиком = 0 (fK), определяют величины fK, 
соответствующие полученным значениям £к. 

Вычисляют площади открытых сечений 
h = / * / > 

Ниже приводится пример расчета площадей открытых сечений 
по значениям расходов при условии постоянного перепада дав-
лений на клапане. 

П р и м е р . Определить площади открытых сечений в седле 
двухседельного регулирующего клапана Dy = 8 0 мм с внутрен-
482 



Рис. 326. График изменения коэффициента гидравлического сопротивления двухседельных регули-
рующих клапанов в зависимости от степени открытия клапана 



ней линейной расходной характеристикой. Коэффициент сопро-
тивления клапана при наибольшем открытии = 8,0. 

Р е ш е н и е . В рассчитываемом клапане внутренняя расход-
ная характеристика плунжера линейная, из чего следует зависи-
мость 

GK = G6h. 

Разделив весь ход плунжера hn на п частей и обозначив бук-
вой k порядковый номер рассматриваемого сечения, соответст-
вующего подъему плунжера hKf получаем ход плунжера, выражен-
ный в относительных единицах: 

и /:к к 

Поскольку 

то 

Но 
= _L = £ 

GM h k 

следовательно, для линейной характеристики 

Принимая п = 10 и подставляя в эту формулу различные зна-
чения получаем величину £,к для каждого из положений плун-
жера. 

Используя график на рис. 326, определяем степени открытия 
клапана fK для соответствующих значений 

Вычисляем площади открытых сечений в седле клапана. Для 
рассматриваемого клапана Fy = 0,785-82 = 50,27 см2. 

Данные расчета приведены в табл. 91. 
Определение площадей открытых сечений в седле клапана 

с помощью о б щ и х к о э ф ф и ц и е н т о в р а с х о д а \лк 
может производиться как по абсолютным, так и по относительным 
значениям расходов. 

Прежде чем перейти к рассмотрению методов расчета, уста-
новим, что представляет собой общий коэффициент расхода \iK. 

Из законов гидравлики известно, что теоретическая скорость 
движения жидкости в трубе без сопротивлений равна 

vT = ]/2gН м/сек. 
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Таблица 101 

Расчетные значения величин y ^ j > f K
 и U 

(к примеру на стр. 4 8 3 ) 

Порядковый 
номер 

сечения 
k 

( т ) 2 

Коэффициент 
сопротивле-

ния 

<* = Ч т ) 2 

Общая 
открытая 
площадь 

смг 

Открытая 
площадь 

каждого из 
плунжеров 

f . J j L гк 2 

1 100 8 0 0 , 0 0 , 0 3 1 1 ,56 0 , 7 8 

2 2 5 2 0 0 , 0 0 , 0 5 6 2 , 8 2 1 ,41 

3 11,1 8 8 , 8 0 , 0 8 8 4 , 4 3 2 , 2 1 

4 6 , 2 5 5 0 , 0 0 , 1 2 6 , 0 4 3 , 0 2 

5 4 , 0 0 3 2 , 0 0 , 1 6 8 , 0 5 4 , 0 2 

6 2 , 7 8 2 2 , 2 1 0 ,21 10 ,45 5 , 2 2 

7 2 , 0 4 16 ,32 0 , 2 6 13 ,10 6 , 5 5 

8 1,56 12 ,50 0 , 3 2 16 ,10 8 , 0 5 

9 1 ,23 9 , 8 5 0 , 4 0 2 0 , 1 0 1 0 , 0 5 

10 1,00 8 , 0 0 0 , 5 1 2 5 , 6 4 12 ,82 

Действительная скорость вследствие наличия сопротивления 
имеет меньшую величину, равную 

v 0 = - у = г ^ ^ М,СвК9 

где £ — коэффициент сопротивления трубы, т. е. в нашем слу-
чае — всей системы, в которую установлен клапан, 
включая и регулирующий клапан. 

Таким образом, 
vd = <pi>r, 

где ф — коэффициент скорости, показывающий, во сколько раз 
действительная скорость меньше теоретической, т. е. 

Ф = 1 
К1 + £ 

Величина ср связана лишь с величиной чтобы найти связь 
между действительной скоростью (а следовательно, и расходом) 
и площадью открытого сечения клапана, выведем, пользуясь 
опытными данными или значениями зависимость 

Ф = = 
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где я|) — коэффициент расхода седла, т. е. коэффициент расхода 
открытого сечения клапана, отнесенный к скорости 
среды в трубопроводе. 

Отсюда 
Ру 

Коэффициент сопротивления учитывающий сопротивление 
всей системы, включая клапан, представим в виде суммы 

где £г — коэффициент сопротивления системы без клапана; 
Ск — коэффициент сопротивления регулирующего клапана 

при данной степени его открытия. 
Тогда 

Fy tb = 
ЫУ\+1т + 1к 

Если сопротивление системы настолько мало по сравнению 
с сопротивлением регулирующего клапана, что им можно пренеб-
речь (£г ^ 0), то, приняв а|> = получим 

и, следовательно, 

1 + Ьс 
1+Сг + Ск ' 

Отсюда следует, что коэффициент расхода зависит не только 
от сопротивления регулирующего клапана при данной степени 
его открытия, но и от сопротивления трубопровода. В некоторых 
случаях при расчете и проектировании арматуры не представ-
ляется возможным иметь данные о сопротивлении системы, в ко-
торую устанавливается рассматриваемый регулирующий клапан. 
Например, большое количество регулирующих клапанов входит 
в число так называемой общепромышленной арматуры, выпускае-
мой для использования ее при различных условиях, и при проекти-
ровании этих регулирующих клапанов приходится принимать 
условно = 0. 

Это условие, хотя и делает расчет несколько приближенным, 
не выводит его за пределы реальных условий, так как при правиль-
ном использовании регулирующий клапан всегда принимает 
на себя значительную часть действующего напора, т. е. сопротив-
ление регулирующего клапана всегда велико по сравнению с со-
противлением системы без клапана. 
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Представим коэффициент сопротивления клапана в виде 
F2 

С = я 1 № ' 
тогда, подставив его в формулу расхода, получим 

G М Ш ^ у щ . 
Г /2 

V 

Знаменатель этого выражения при малой степени открытия кла-
пана близок к единице; так, например, при = 0,1 он равен 0,99. f у 
Следовательно, при малой степени открытия клапана расход 
можно рассчитывать по приведенной выше формуле, приняв 
знаменатель за единицу. 

Заменим 
= 

и назовем \iK общим коэффициентом расхода, тогда 

О« = 5,04|1ЛУАРт т/ч. 
Эту формулу часто применяют при расчетах арматуры, причем 

пользуются величинами полученными заранее эксперименталь-
ным путем. 

Определение значений по экспериментальным данным 
должно производиться по формуле 

5,04и VДР? ! 

Поскольку 
5 гиг 

то 

и л и = 

Таким образом, коэффициент общего расхода зависит от степени 
открытия арматуры fK и коэффициента сопротивления при 
данной степени открытия. 

На величину коэффициента сопротивления Оказывают 
влияние не только/к» но и форма и размеры проточной части кор-
пуса, относительное значение которых возрастает при увеличе-
нии степени открытия арматуры. 
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При определении площадей открытых сечений в седле fK по 
абсолютным значениям расходов GK расчет с помощью общих 
коэффициентов расхода выполняется в следующем порядке. 

Пользуясь зависимостью величины расхода от степени подъема 
плунжера, определяют расход для разных положений плунжера. 

Для каждого из значений GK вычисляют необходимую вели-
чину «действующей площади», определяемую произведением \iKfKt 

\iKfK = %=. 
5,04 КАРу 

Поскольку величины \хк и fK взаимно зависимы, определение их 
несколько затруднено. Существуют следующие методы опреде-
ления fK\ 

1) метод подбора по произведению |xKfK , при котором оно дает 
требуемую величину; при этом используется график зависимости 
общего коэффициента расхода от степени открытия клапана 

2) метод, предложенный П. А. Гуткиным, при котором исполь-
зуется заранее построенная кривая \iK = ф (|xKfK). 

При определении площадей открытых сечений в седле fK по 
относительным значениям расходов GK расчет с помощью общих 
коэффициентов расхода \iK выполняют в том же порядке, что 
и расчет по абсолютным значениям расходов. Так как расчет 
по относительным значениям расходов встречается сравнительно 
часто, то он приводится ниже в более подробном виде, примени-
тельно к линейной характеристике плунжера. 

Для расчета плунжера с линейной внутренней характеристикой 
представим наибольший расход через клапан в виде 

Об = A\inmFy т/ч, 

где А = ^ расход среды через единицу «действующей 
площади» при полном подъеме плунжера; 

|лт — общий коэффициент расхода при полном 
подъеме клапана. 

При линейной характеристике, если GM = 0, то 

если GM Ф 0, то 

GK = (G6- Gm)± + Gm. 

Подставив значение G6> получим 

GK=AlimrnFyj. 
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Для промежуточных положений плунжера 
GK = A\xJK. 

Приравнивая полученные значения GKi получаем 
k_ 
п VJk = VnfllFy-

Определяем путем подбора значения fK> при которых произ-
ведения \iKfK дают требуемые величины, или по кривой = ф (\iKfK) 
определяем значение а затем fK. ^ 

П р и м е р . Рассчитать откры-
тые сечения в седле односедель-
ного регулирующего клапана Dy = 
= 50 мм с линейной характери-
стикой плунжера при коэффициен-
те полнопроходности т = 1 (т. е. 
клапан полнопроходный). Ход 
плунжера hn = 65 мм. Наимень-
ший расход GM = 0. 

Р е ш е н и е . Определяем пло-
щадь проходного отверстия 

Fu = 0,785-52 =-- 19,63 см2 

0,10 0,20 0,30 ОАО 0,50 0,60 0,70 0,80 0,30 1,00 
7 Л 

Рис. 327. Графики значений общего 
коэффициента расхода для некото-
рых односедельных регулирующих 

клапанов 

Так как абсолютные значения расходов не заданы, расчет произ-
водим по относительным значениям GK. Принимаем АР = const. 
Выбираем число расчетных сечений п = 10. Используем ранее 
полученную формулу для линейного плунжера \iKfK = \immFy~. 

Для определения значений fK воспользуемся данными рис. 327. 
Для условий примера применима нижняя кривая, по которой 
определяем 

при }к = 1 \хт = 0,42. 
Используя имеющиеся данные, получаем: 

= 0 , 4 2 - 1 9 , 6 3 - = 8 , 2 5 - сж2. 

Подставляя последовательно значения k, получаем величины 
«действующих площадей» |xK fK , откуда путем подбора определяем 
площади открытых сечений }к в седле. Подбираем значения 
при которых произведения |xKfK дают требуемые величины. Расчет 
выполняется путем ряда последовательных приближений до тех 
пор, пока два последних значения \лк не окажутся равными. 

Необходимость применения способа последовательных при-
ближений вызвана тем, что при данной величине произведения 
\iKfK сомножители могут иметь несколько значений, причем сами 
значения сомножителей между собой связаны зависимостью, 
представленной на рис. 327, 
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Расчет площади открытого сечения седла 
методом последовательных приближений 

Порядковый 
номер 

сечения k 

Действую-
щая площадь 

М к 

Начальные 
данные 

Первое 
приближение 

Второе 
приближение 

Порядковый 
номер 

сечения k 

Действую-
щая площадь 

М к = 
fK ~fy и и н и 1к 

1 0,825 0,1 0,80 0,75 1,10 0,056 0,80 1,03 0,051 
2 1,650 0,2 0,80 0,80 2,06 0,105 0,80 — — 

3 2,475 0,3 0,78 0,80 3,09 0,157 0,80 — — 

4 3,300 0,4 0,73 0,80 4,13 0,210 0,80 — — 

5 4,125 0,5 0,66 0,80 5,16 0,262 0,79 5,22 0,266 
6 4,950 0,6 0,59 0,79 6,76 0,319 0,77 6,44 0,328 
7 5,775 0,7 0,53 0,76 7,60 0,387 0,74 7,80 0,397 

8 6,600 0,8 0,48 0,73 9,05 0,460 0,69 9,57 0,487 

9 7,425 0,9 0,45 0,56 13,33 0,680 0,55 13,60 0,693 
10 8,250 1,0 0,42 0,42 19,63 — — — — 

Данные расчета сведены в табл. 92. 
Значения общих коэффициентов расхода для разных клапанов 

7 / к при одинаковых значениях /к = - у - несколько различаются между 
собой в зависимости от конструкции плунжера и корпуса клапана. 

Для двухседельных регулирующих клапанов со стержневым 
плунжером (рис. 309, а) при линейной характеристике значения \iK 
для fK = 0,1-5-0,7 могут быть приближенно определены по фор-
муле 

или 
^ ^ 1 , 2 (1,1 - }к). 

Как указывалось выше, может быть использован и графи* 
ческий метод, при котором по графикам \хк = <p (fK) строятся 
графики \iK = <р (fiKfK) или \лк = ф с помощью которых 

по значениям определяются величины Величина |xKfK 

имеет размерность см2. Чтобы создать общие значения \iJK, 
применимые для различных Dy в относительных величинах, по оси 
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Таблица 92 
односедёлыюго регулирующего клапана 
с использованием общих коэффициентов расхода \lk 

Третье Четвертое Пятое Принятые 
приближение приближение приближение значения 

и 1к •V и 7* и 1к fK в см* 

0,80 0,80 1,03 
0,80 2,06 
0,80 3,09 
0,80 4,13 

0,79 0,79 5,22 
0,76 0,77 6,44 
0,73 7,92 0,403 0,73 7,92 
0,67 9,85 0,502 0,66 10,00 0,510 0,65 10,15 0,517 0,65 10,20 
0,54 13,90 0,710 0,53 14,00 0,714 0,52 14,05 0,695 0,53 14,05 

0,42 19,63 

абсцисс откладываются значения fK в относительных величинах 

Ik — р • г у 
На рис. 328, а приведена исходная кривая, а на рис. 328, б — 

кривая \хк = ф (Цк/к), построенные по данным графика \iK = 
= Ф Qk)-

Таким образом, при графическом методе определения \iK 
вместо составления таблиц сближения строят вторые графики, 
с помощью которых по значениям = | x j определяют 
значения \хк, а затем и fK. 

В связи с накоплением опытных данных в последнее время 
получает применение и метод определения величины fK с п о -
м о щ ь ю г р а ф и к о в у с л о в н о й п р о п у с к н о й с п о -
с о б н о с т и GyK = ф (/*), полученных для различных типов 
регулирующих клапанов. В этом случае определение значений fK 
производится следующим образом. 

В соответствии с необходимой внутренней характеристикой 
плунжера определяются значения GK для каждого из положений 
плунжера и затем величины условной пропускной способности 

G - °к 



Используя графики GyK = ф (/к), для каждого данного диаметра 
прохода Dy соответствующей конструкции клапана получают 
значения fK = ~ для каждого значения GyK. Площадь откры-
того сечения определится следующим образом 

U = I f г 

С помощью коэффициентов сопротивления общих коэф-
фициентов расхода \лк или по условной пропускной способности GyK 

a) ji 
1,0 

0.9 

0,8 

0J 
Q6 
0.5 

ОЛ 

0,3 

\ ч 

г-
О,! 0,2 0,3 44 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1,0 

Рис. 328. График значений общего коэффициента расхода ф (fK) для 
односедельного регулирующего клапана Dy= 25 мм (а) и построенная 

по этому графику кривая (б) значений = <р (Цк!к) 

можно рассчитать плунжеры для предварительно испытанных 
корпусов, для которых построены соответствующие графики. 

Построить плунжер для нового корпуса можно лишь при-
ближенно, приняв график какого-либо регулирующего клапана, 
по конструкции близкого к проектируемому, за ожидаемый. 

Значения £*» \хк и GyK зависят от двух основных величин: 
сопротивления корпуса клапана и сопротивления суженного 
прохода в седле. Влияние каждой из этих величин не выявляется, 
и они учитываются в виде суммы, а изменение и GyK прини-
мается как результат изменения fK> что является недостатком 
такого метода расчета. 

Сопротивление регулирующего клапана можно условно (с опре-
деленным приближением) рассматривать как состоящее из трех 
частей (рис. 329). 

Сечения А—А и В—В характеризуют сопротивление кор-
пуса до и после седла, сечение Б — Б — сопротивление отверстия 
Б седле, регулируемое плунжером. 

Общий коэффициент сопротивления представим в виде суммы 

С* = Ci + £и + 
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Обозначим = Si + £ш — коэффициент сопротивления корпуса; 
= —коэффициент сопротивления плунжера, тогда (рис. 330) 

= £а 
Коэффициенты сопротивления отнесены к скорости среды 

в сечении F. у 

Рис. 329. Схема сопротивления элементов регулирующего кла-
пана 

Сравним несколько клапанов, отличающихся между собой 
лишь корпусами (рис. 330, а, б и в). 

График t,K = 6 (fK) можно разбить на две части, соответствую-
щие £а и Ъь\ тогда (рис. 330, г) 

Д Р = Д Ра + Д Рь. 

Рис. 330. Схема изменения коэффициента сопротивления регулирующего 
клапана с подъемом плунжера при разных коэффициентах сопротивления 
корпуса £а и соответствующие перепады давлений на корпусе Д Р а и 

плунжере ДРь 

Графики коэффициентов сопротивления будут иметь следую-
щий характер. 

Верхние участки графиков, соответствующие величинам оди-
наковы, а нижние, соответствующие £а, различны. Следовательно, 
величина JK = вполне определяет значение £«,, не зависящее ty 
от корпуса и одинаковое для всех рассмотренных нами клапанов 
при одинаковых конструкциях плунжера. Это положение, хотя 
и не может считаться абсолютно точным, для практики может 
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быть принятое достаточной степенью точности. Взаимное влияние £а 
и t,b теоретически возможно, однако при выполнении обычных 
расчетов им можно пренебречь. 

Если принять условие АР = const, то графики изменения 
ДРа и ДРь будут иметь вид, показанный на рис. 330, г. 

Для определения площадей открытых сечений в седле fK с по-
мощью к о э ф ф и ц и е н т о в р а с х о д а с е д л а % вос-
Ь 

120 
U 0 
/.00 

0.90 

0.70 

0.60, 

7 

пользуемся выражением 
г 

0.10 0,20 0.30 0.40 0.50 0.60 Q70 0.80 0,30 1.0О 
' Г* 

f - — с 

Рис. 331. Графики значений коэф-
фициента расхода седла: 

/—для двухседельных клапанов 
= 0,8-И,0); 2— для односедельных кла-
панов D = 5 0 мм и D =70 мм{£Ьм= 

= 1.0) 

1 , (16) 
и Vib + 1 

аналогичным формуле (15), но в ко-
тором коэффициент расхода седла 
г|)ь отнесен только к сопротивлению 
седла, т. е. 

Из формулы (16) получаем 
U = 1 
ру bVtb + l ' 

Значения % для некоторых 
двухседельных и односедельных 
клапанов приведены на рис. 331. 

Таким способом расчета удобнее пользоваться, чем способом 
расчета по общим коэффициентам расхода \iKy так как величина % 
изменяется в сравнительно небольших пределах. 

Для удовлетворительной работы регулирующего клапана необ-
С 1 ходимо иметь -т^-^-о- . При невыполнении этого условия степень 
Ьа 6 

воздействия плунжера на поток будет чрезмерно мала. 
В самом деле, при t>b = 0 перемещение плунжера в клапане 

не увеличивает сопротивления последнего и, следовательно, 
не изменяет расхода среды. 

При проектировании корпусов регулирующих клапанов жела-
тельно обеспечить малое их сопротивление; для этого следует по 
возможности сделать размеры сечений полости для прохода среды 
равными между собой и близкими Fy. 

Выше было приведено несколько методов определения fK. 
Выбор метода зависит от того, какие данные для расчета имеются. 
Наиболее просто расчет производится путем применения значе-
ний GyK. Более распространен способ с применением \хк. 

Построение профилей плунжеров 

Для построения профиля плунжера пользуемся расчетными 
данными величин площадей открытых сечений fK для разных 
положений плунжера, составленных в виде таблиц или графиков. 
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Построение профилей плунжеров различных типов произ-
водится по-разному. 

Стержневой плунжер. Рассмотрим движение среды при регу-
лировании потока с помощью стержневого плунжера. 

В различные моменты времени плунжер будет занимать раз-
личное положение относительно седла, и в зависимости от пло-
щади открытого сечения расход среды также будет иметь разные 
значения. При построении профиля плунжера задача заключается 
в том, чтобы для соответствующих его сечений создать размеры от-
крытых площадей, согласно ве-
личинам, полученным расчетом. 

На первый взгляд кажется, 
что лимитирующей площадью 
является площадь кольцевого 
сечения между плунжером и сед-
лом в плоскости АА (рис. 332). 
Однако это сечение вовсе не 
является наиболее узким и не 
лимитирует проход среды. Более 
правильным является мнение, 
что лимитирующая площадь fK 
представляет собой площадь бо-
ковой поверхности усеченного 
конуса MNN-lMi, образующая 
которого MN является перпен-
дикуляром, опущенным на боковую поверхность плунжера из 
ближайшей к плунжеру точки, расположенной на седле. Это 
предположение также не приводит к точному решению. 

Наиболее точные результаты дает метод построения профиля 
плунжера путем применения кривых образующих усеченных 
конусов с равновеликими площадями боковых поверхностей; 
эти кривые в дальнейшем для краткости будем называть кривыми 
равновеликих площадей (метод предложен автором). 

Обеспечить площадь открытого сечения fK при заданном поло-
жении плунжера (рис. 333) — значит создать такие условия, 
чтобы в наиболее узком для прохода среды месте площадь прохода 
имела величину, равную fK. 

Из точки М проведем ряд лучей под разными углами а. Если 
представим себе эти лучи как образующие конусов, у которых 
площадь боковой поверхности равна fKt то получим на этих лу-
чах отрезки МСЪ МС2у МС>6 и т. д. 

Соединив точки Съ С2, С3 и т. д., получим кривую образую-
щих усеченных конусов с равновеликими площадями боковых 
поверхностей, по величине равными fK. При прохождении между 
седлом и плунжером струя будет огибать точку М\ поэтому на 
участке, расположенном ниже наиболее узкого места между 
плунжером и седлом, профиль плунжера строится так, чтобы 
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он не пересекал кривую образующих равновеликих площадей. Одна 
из точек (лимитирующая) должна совпадать с профилем плунжера, 
который касается кривой равновеликих площадей в этой точке. 

Кривую образующих равновеликих площадей можно построить 
исходя из следующих данных. 

* 
г»-, 

та § 
Рис. 333. Схема построения кривых Рис. 334. Схема построения кривых 
равновеликих площадей по координа- равновеликих площадей по координа-

там х и у там х и р 

Площадь боковой поверхности усеченного конуса должна 
быть равна открытой площади плунжера 

л/ (D + d) 

где / — длина образующей, в нашем случае / = МО; 
С — точка на кривой (Cj9 С2, С3., . . ., С£), соответствующая 

верхней точке образующей рассматриваемого конуса; 
D — диаметр нижнего основания, в нашем случае D = Dc\ 
d — диаметр верхнего основания, d = Dc — 21 cos а. 

Подставив эти значения, получим: 
fK = nlDc — я/ 2 cos а. 

Чтобы построить кривую образующих равновеликих площадей, 
установим начало координат в точке М\ тогда 

/ = Ух2 + у2 и cos а = 
V X* + у* 

и, следовательно, 
fK = n Vx2 + y2 (Dc-x); 

/2 

х2 + у2 = -n*{Dc-xY ' 

^3 = ( i r ) (Dc-x)* —xK 

Используя последнее уравнение, построим кривые равнове-
ликих площадей (рис. 333). 
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А. Н. Дьяченко предложил для построения кривых равно-
великих площадей использовать координаты х и р, где х — абсцисса, 
р — расстояние от начала отсчета (рис.334). 

В этом случае в точках хъ х2 и т. д. на абсциссе х проводят 
вертикали и на них отсекают высоты, определяемые радиусом р, 

р = и . Р я (Dc — х) 

В связи с тем, что коэффициент 
расхода меняет свое значение с изме-
нением открытой площади, может 
иметь место такое расположение кри-
вых образующих равновеликих пло-
щадей, при котором одна из них 
выпадает из общей огибающей, т. е. 
общая огибающая для всех кривых 
равновеликих площадей не может 
быть построена. Это происходит, ког-
да полный ход плунжера hn имеет 
недостаточную величину. 

Чтобы обеспечить приближенно 
возможность построения общей оги-
бающей, необходимо выдержать усло-
вие 

— J//(*?-a)] мм, 

где (*?_2) — ордината на кривой с порядковым номером 
/—1 при абсциссе, равной х°, расположенной 
на кривой с порядковым номером i—2; 

yi 2] — ордината на кривой с порядковым номером i 
при абсциссе расположенной на кривой 
с порядковым номером I—2. 

Наиболее часто, как правило, в необходимости контроля 
выполнения данного условия нуждаются последние из кривых 
(i — ri). Если построение плунжера производится как обычно 
в 10 сечениях, то 

V(n^Tl - VH^jГ) = 

где Fc — площадь отверстия в седле; 
х% — см. рис. 335; 

/в» /9 и /ю — площади открытых сечений при h = 0,8, 
h = 0,9 и h = 1,0, 

497 

Рис. 335. Расположение конеч-
ных участков кривых равнове-
ликих площадей и дуг окруж-

ностей 



На основании приведенного материала построение профиля 
плунжера производят в следующем порядке (рис. 336): 

1) выбирают масштаб, в котором будет производиться построе-
ние профиля плунжера (обычно 10 : 1), и проводят вертикальную 
ось плунжера, а по обе стороны ее еще две линии на расстоянии, 
соответствующем Щ- (в выбранном масштабе); 

2) откладывают ход плунжера и делят его на п частей; 
3) определяют величину fK 

для каждого из сечений от 1-го 
до л-го; 

4) для каждого из сечений 
строят кривую образующих рав-
новеликих площадей; 

5) проводят огибающую по-
строенных кривых. 

Очертание крайней нижней 
части плунжера может быть про-
извольным, но профиль плун-
жера нигде не должен пересе-
кать кривую образующих рав-
новеликих поверхностей, пост-
роенную для 

\ / \ vl f 
у 1 

•>1 
Г 
h 1 
Г 

N 
/ 

г . 

А — w - - - Л N / 
Рис. 336. Схема образования профиля 

плунжера fK = mFy. 

Для упрощения хода расчета можно с достаточной для практи-
ческих целей точностью заменить кривые, для которых ^ 0,9, 
дугами окружности, где у0 — ордината при х = 0; хР — абсцисса 
при у = 0. 

Построение кривых можно не производить, определив предва-
цО 

рительно число сечений, для которых 5^0,9. 
Так как 

y = = { l t ) (>Dc-xу*"*2' 

U 
то при х = 0 

nDc 

при у -= 0 

/ -fjL [jl 
~ 2 - у 4 л 

Используем одну ветвь профиля 

* р - - 2 г — 1 / i f А ^ 2 к 4 я ' 
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На основании полученных данных составляем неравенство 

- ^ - " > 0 , 9 nDc V 2 

откуда после соответствующих преобразований имеем 

или k < 0 , 3 6 F C f 

где = 0,785 D?. 

Таким образом, для сечений, где - j ^ -^0 ,36 ^для полнопро-

ходных клапанов ^ 0,36 ^ кривые равновеликих площадей 
заменяются дугами окружности. 

П р и м е р . Построить профиль плунжера для односедельного 
регулирующего клапана Dy = 50 мм с ходом регулирования 
hn = 65 мм. Характеристика линейная, перепад давлений на 
клапане постоянный. Значения fK*— см. пример на стр. 489. 

Р е ш е н и е . Для каждого из 10 сечений составляем частное 
уравнение кривой равновеликих площадей путем подстановки 
значения fK> соответствующего данному сечению. Решение при-
водится в двух вариантах. 

1. В прямоугольных координатах 

Из полученных уравнений определяем для каждого сечения 
— значение х при у = 0 и для у0 — значение у при х = 0. 

Для тех сечений, в которых кривые по форме близки к дугам 
окружности, кривые не строим, а проводим дуги окружности ра-

jc° 4-и0 jyO диусом R = — у ^ - ; это применяется для сечений, где 0,9 

(табл. 93, сечения от h = 0,1 до К = 0,6). Обычно это применимо 
для сечений, у которых fK ^ 0 ,36/v 

Построение кривых можно ограничить участком, близким 
к ожидаемой точке касания кривой с профилем плунжера — см. 
рис. 337. 

2. В координатах х и р имеем 

Р = n(Dc
K-x) мм 

Для сечений, где fK ^ 0 ,36^ , уравнение приобретает вид 

Результаты расчета приведены в табл. 94. Построение кривой 
ограничивается участком от до где х°к — абсцисса при 
У = 0. 
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g Таблица 93 
о 

Расчетные данные для построения профиля плунжера в прямоугольных координатах (к примеру на стр. 499) 

П
ор

яд
ко

вы
й 

но
-

ме
р 

се
че

ни
я 

k 
О

тн
ос

ит
ел

ьн
ая

 
вы

со
та

 п
од

ъе
ма

 
пл

ун
ж

ер
а 

h =
 k/

n 

Уравнения кривых 
равновеликих 

площадей 

Ко
ор

ди
на

ты
 

Значения координат х и у \ в мм 

О
тн

ош
ен

ие
 ко

ор
 -

ди
на

т у
о/

х0
 

Р
ад

иу
с 

ду
ги

 R
 

0 0 = 0, у = 0 — | — — — 1 — 1 — — — — — 1 — 1 — — 1 — — — — — 

1 0.1 978 t х 1 0 - 1 - 1 - 1 - I - 1 - 1 - I - I - I - I - I - I - |о,65 0,972 0,64 1 0.1 У — (50 — х)г Х 
у |0,63 — 1 — 1—1 — 1 — 1 — 1 — 1 — 1 — 1 — 1 — 1 — 1 — 1 о 

0,972 0,64 

2 0,2 4000 t * 1 0 - 1 - 1 - 1 - 1 - 1 - 1 - I - I - I - I - I - I - 1 1 . 3 0 0,972 1,28 2 0,2 У — - (50 — JC)* Х у |1.26 - 1 - 1 - 1 — 0 
0,972 1,28 

3 0,3 „г 9250 , х | 0 - 1 - 1 - 1 - 1 - 1 - 1 - 1 — 1 — 1 — I — 1 — 1 — I 2,0 0,971 1,98 3 0,3 У — (50 — х)г Х 
у |l.94 — | — 1 — 1 — 1 — | — | — 1 — 1 — 1 — 1 — 1 — 1 — | о 

0,971 1,98 

4 0,4 „г 17 390 , х 1 0 - 1 - 1 - 1 - 1 - 1 - 1 - I - I - I - I - I - I - I 2,8 0,945 2,72 4 0,4 У — ' (50 -ху Х у |2,65 _ | _ | _ | _ | _ | — | _ I — 1 — 1 — 1 — 1 — 1 — [ 0 0,945 2,72 

5 0,5 nt 29 000 х | 0 - 1 - 1 - 1 - I - I - 1 - I - I - I - I - I - I - I 3,7 0,920 3,55 5 0,5 У — (50 — х)* Х 
У |з,40 _ | _ | _ | — | _ | _ | — I — 1 — 1 — 1 — 1 — 1 — I 0 0,920 3,55 

6 0.6 „ 45 400 х 1 0 - 1 - 1 - 1 - 1 - 1 - 1 - l - 1 - l - l - l - l - l 4.7 0,907 4,48 6 0.6 У" — • (50 — х)г Х 
У |4,26 — 1 — 1—1 — 1 — 1 — 1 — 1 — 1 — 1 — 1 — 1 — 1 — | о 

0,907 4,48 

0,7 1/2 69100 , х 1 0 2 3 1 4 | 5 5,5 1 1 1 6,0 0,879 о 0,7 У — (50 — х)* Х 
У |5.2б| 5,11 4,73 |4,0б| 3,21 2,16 — — — 1 — 1 — — 1 — — 0 

0,879 с 
О) 

8 0,8 106 000 2 х \ 0 1 3 4 1 5 1 6 7 1 1 - 1 - 7,7 0,845 2 s а н 8 0,8 У — (50 — х)* Х 
У |б»511 6,25 5.84 |5,24| 4,32 2,88 I 1 1 0 

0,845 X СО О. X 

9 0,9 177 000 х I 0 1 6 7 1 8 1 9 10 - 1 - 1 - 1 10,7 0,785 9 0,9 У — (50 — х)г Х 
У |8.41| 7,45 6,84 |б,05| 4^92 3,28 - 1 - 1 - 1 0 

0,785 
к X 1 

10 1,0 390 600 4 х 1 о 1 8 9 1 ю I 11 12 13 14 15 | 16 | 17 18 | 19 20 25,0 0,500 
о а. и 

1 
10 1,0 У — (50 — х)* Х 

'У |12,5| 12,53 12,29 |12,0| 11,66 11,22 10,82 10,25 9,69|9.06|8,40 7,58-6,78 5,83 0 0,500 О 



Значение х* находится по формула 

о _ Dc -,/ Fc— /к 

Профиль плунжера представляет собой огибающую всех построен-
ных кривых и дуг окружностей. Обычно огибающая строится гра-
фическим методом, но может 
быть определена и аналити-
чески. В связи со сложностью 
аналитический метод примене-
ния на практике не получил. 

Как было указано, очертание 
крайней нижней части плунже-
ра может быть произвольным, 
но профиль плунжера нигде не 
должен пересекать кривую рав-
новеликих площадей, построен-
ную для f10. 

После построения профиля 
плунжера определяются диамет-
ры плунжера для простановки 
их на рабочих чертежах. 

Прежде всего определяется 
конусный участок в верхней 
части плунжера, где образую-
щая представляет собой пря-
мую линию. С конца этого уча-
стка вниз начинается фасонный 
участок. Число сечений для про-
становки на чертеже зависит от 
требуемой точности построения 
и степени кривизны участка. 

Д л я проверки плавности ПО- Р и с - 3 3 7- Построение профиля стерж-
лученной кривой профиля на н е в о г о плунж

с
е

т
ра

 4<g п р и м е р у на 

фасонном участке следует убе-
диться в том, что каждое последующее уменьшение диаметров 
плунжера на равноотстоящих сечениях больше предыдущего. 

Окончательные размеры плунжера желательно уточнить путем 
экспериментальной проверки работы клапана в лабораторных 
условиях. 

Полый плунжер. В полом плунжере среда проходит через 
открытые сечения, образованные в виде окон в стенке плунжера, 
имеющего вид полого цилиндра. Окна могут быть прямоуголь-
ными или фасонными. 

Построение профиля фасонного окна производят в следующем 
порядке. Вначале строят приближенный профиль, образуемый 

501 
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ty 

Уравнения 
кривых 

равновеликих 
площадей 

0 0 0 0 Ро = 0 
7 0,7 792 0,403 

792 

1 0,1 103 0,051 
0,327'103 

P l = 50 ~ 
= 0,67 

7 0,7 792 0,403 Р т = а я (50 — х) 
1 0,1 103 0,051 

0,327'103 
P l = 50 ~ 

= 0,67 

8 0,8 1020 0,502 
1020 

Р , ~ я (50 - j c ) 2 0,2 205 0,105 
0,327-206 

Ps = 50 " 
= 1,34 

8 0,8 1020 0,502 
1020 

Р , ~ я (50 - j c ) 

3 0,3 309 0,157 
0,327.303 

р« = 50 = 
= 2,02 

8 0,8 1020 0,502 
1020 

Р , ~ я (50 - j c ) 

3 0,3 309 0,157 
0,327.303 

р« = 50 = 
= 2,02 9 0,9 1405 0,710 

1405 

4 0,4 413 0,210 
0,327-413 

50 = 
= 2,70 

9 0,9 1405 0,710 Я (50 — х) 

4 0,4 413 0,210 
0,327-413 

50 = 
= 2,70 

10 1,0 1963 1,00 1963 
Pl 0 _ ,ГЛ . 

5 0,5 522 0,266 
0,327-522 

Р | - 50 -
= 3,41 10 1,0 1963 1,00 1963 

Pl 0 _ ,ГЛ . 

С 0,0 644 0,328 
0,327-644 

Р - = 50 = 
= 4,21 

10 1,0 1963 1,00 Я (50 — х) 

отрезками прямых (рис. 338), а затем по нему очерчивают кривую, 
которая дает окончательный профиль отверстия. 

При построении приближенного профиля используют формулу 
(рис. 338, а) 

1к ~~ zh 

где 1К — ширина окна в рассматриваемом сечении, см\ 
1К_Х — ширина окна в предыдущем сечении, см\ 

fK — площадь открытого окна плунжера для рассчитывае-
мого сечения, см2\ 

— площадь открытого окна для предыдущего сечения, сл2; 
h — расстояние между сечениями, см\ 
г — число окон. 

Вышеприведенная формула получается следующим образом: 
_ (lK + tK-i)h 

г ~ 2 ' 
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в координатах х и р (к примеру на стр. 499) 
Таблица 101 

Расчет значений радиуса р 

х°- 15 V 1963~ 792 5 7 ,ш 

X 0 2 3 4 5 - — -

Хк 25 V 3,14 J Ш 

Рт 5,04 5,25 5,36 5,48 5,60 - — -

0 «г 1 / 1963 — 1020 „ „ 
X 0 3 4 5 6 7 - -

ХК 1 0 V 3,14 ' 
р» 6,50 6,92 7,07 7,22 7,39 7,56 - -

X 0 ! 6 7 - 8 9 10 11 -

к V 3,14 
Pt 8,95 10,1 10,4 10,6 10,9 11,2 11,5 -

дг® = 25 мм 
X 0 8 9 10 11 12 13 -

дг® = 25 мм 
Рю 12,5 14,8 15,2 15,6 16,0 16,4 16,9 -

= 25 мм 
X 14 15 16 17 18 19 20 25 

= 25 мм 
Рю 17,4 17,8« 18,4 18,9 19,5 20.1 20,9 25 

откуда 

следовательно, 2 - «W. + 
/ 2 (fK — /к-i) / 
!>к - JJ /к.г 

Когда коэффициент расхода изменяется плавно и приращение 
сечения fK — также изменяется постепенно, приближенный 
профиль, построенный прямыми, сравнительно легко заменяется 
плавной кривой. В тех случаях, когда коэффициент расхода изме-
няется по сложной кривой, приращение сечения fK — fK_t также 
претерпевает большие изменения, и приближенный профиль окна 
может получиться с зубцами. В этом случае необходимо увеличить 
число сечений на сложном участке, уменьшив величину Л. 

Построение предварительного пофиля можно производить и 
с помощью прямоугольников (рис. 338, б). В этом случае 

/к — 
zh 
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Рис. 338. Построение профиля окон полого плунжера: а — п о 
методу трапеций; б — по методу прямоугольников 

Рис. 339. Построение окон в полом плунжере: а—сум-
марная площадь окон; б — распределение площадей 
в односедельном клапане; в— распределение площадей 

в двухседельном клапане 
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Точность построения профиля в значительной степени зависит 
от числа расчетных сечений, в связи с чем рекомендуется выби-
рать его по возможности большим. Особенно важно на большое 
число сечений разбить нижнюю часть профиля. 

В тех случаях, когда окна получаются слишком узкими, что 
усложняет технологию изготовления плунжера и может вызвать 
ускоренный износ его в процессе эксплуатации, целесообразно 
сократить число действующих окон на определенном отрезке хода 
с целью увеличения их площади. Это осуществляется путем после-
довательного введения окон в действие. Вначале производится 
построение одного окна с общей суммарной площадью и с профи-

Рис. 340. Приближенное построение сечений сегментного 
плунжера с плоским срезом 

лем, соответствующим заданной конструктивной характеристике 
(рис. 339, а), затем полученная площадь распределяется по отдель-
ным окнам, число которых должно быть четным. На рис. 339, б 
представлен случай применения 4 окон в односедельном клапане. 
В двухседельном клапане, согласно рис. 339,в, изготовляется 
по 4 окна в каждом седле с попарно равными профилями. 

Сегментный плунжер. Площадь открытого сечения в седле 
при сегментном плунжере с плоским срезом (рис. 340) может быть 
приближенно определена по формуле 

1к = \[1г — а(г — h)] cos ф 
или 

t г2 / ж х . \ 
F* = \ Г 8 0 А ) C 0 S ( P ' 

Для построения более точного профиля может быть использо-
ван способ равновеликих площадей (рис. 341). Расчет и построение 
профиля производятся в следующем порядке. 

1. Ход плунжера делят на п частей (обычно п = 10) и для каж-
дого положения плунжера по высоте определяют значение fK. 

2. Для каждого из положений плунжера из точки А (рис. 341,6) 
проводят линии под различными углами а (ах = 0; а2 = 10°; 
а 3 = 20°; а4 = 30° и т. д.). 
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3. Для каждого значения а определяют величину b l9 которая 
вычисляется как высота сегмента эллипса с полуосями г и г cos а. 
Основание сегмента равно CD (рис. 341). Он получается как про-
екция площади AiCDy образующейся в плоскости седла профиль-
ным срезом плунжера, 

b1 = b cos а. 
Высота кругового сегмента b вычисляется по формуле 

fK = г2 arccos r — b {r-b)V2rb-b*. 

Для ускорения вычислений могут быть использованы таб-
личные данные о площадях и высотах сегментов круга с еди-

ничным радиусом. 
4. На радиусах, проведенных под 

различными углами, откладывают от-
резки b v 

5. Строят кривые равновеликих пло-
щадей, соединяя полученные точки. 

Крибая рабнобеликих 
площадей 

Рис. 341. Расчет и построение сегментного плунжера 

6. Строят огибающую кривую семейства равновеликих площа-
дей, построенных для разных fK (при разных положениях плун-
жера по высоте Л), которая является искомым профилем среза сег-
ментного плунжера. 

Если на плунжере изготовляется несколько срезов, то профили 
срезов строятся для соответствующих им значений fK. 

При приближенном расчете, с погрешностью в пределах 5— 
10%, кривые равновеликих площадей могут быть заменены отрез-
ками дуг окружностей, радиусы которых равны соответствующим 
значениям Ь. 

Сегментные плунжеры обычно применяются лишь для регули-
рующих клапанов малых размеров, имеющих малую пропускную 
способность. 

Выше рассмотрены расчеты регулирующих клапанов так назы-
ваемого общепромышленного типа при работе их на жидкой среден 
перепаде давлений до 25 кГ/см2. При расчете регулирующих клапа-
нов, условия работы которых значительно отличаются от указанных 
выше, необходимо учитывать влияние дополнительных факторов. 
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4. ДРОССЕЛЬНЫЕ ВЕНТИЛИ 

Дроссельный вентиль предназначен для понижения давления 
среды в условиях, когда перепад давлений имеет значительную ве-
личину 

АЯ ^ 0У5РХ. 

Профиль плунжера в подавляющем большинстве случаев не 
рассчитывается, а выбирается приближенно. Наиболее часто плун-
жеру придают форму конуса (рис. 342), иногда, значительно реже, 
он имеет вид цилиндра с клиновыми канавками, создающими про-
ход дросселируемой среде. 

Большие скорости движения среды 
в седле между корпусом и плунжером 
вызывают быстрое разрушение поверх-
ностей этих деталей — так называемое 
явление эрозии. Известны случаи, когда 
плунжеры по этой причине выходят из 
строя через 2—3 дня после начала ра-
боты. 

Чтобы по возможности уменьшить 
влияние эрозии, плунжеры изготовля-
ются из эрозионностойкого материала 
(Х18Н10Т, стеллит и пр.), и им при-
дается обтекаемая форма в виде конуса 
с углом при вершине 14—18°. Это одно-
временно дает возможность работать на 
сравнительно больших подъемах клапана, так как дросселирова-
ние на малых щелях, как правило, не рекомендуется. В связи 
с этим приобретает значение правильный выбор размера дрос-
сельного вентиля. 

Диаметры проходных отверстий (входного D1 и выходного D2) 
определяются в зависимости от расхода среды, давления, темпе-
ратуры и перепада давлений при дросселировании. 

Для пара или газа можно пользоваться формулами: 

Рис. 342. Профиль плунжера 
дроссельного клапана 

Dx = 1,88 J/^-
fiYi см 

откуда 

D 2 = 1,88 V— СМ, 2 ' У f2Y2 

D % ^ D x V ^ l c m и л и D 2 = D x l / j ^ i см, 2 1 у v2y2 Y u2P2 

где G — расход среды, т!ч\ 
vt и v2 — скорости пара на входном и выходном отверстиях, 

м!сек\ 
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Yi и у 2 — удельный вес среды при заданной температуре и 
соответствующих давлениях Рг и Р2 (ата). 

Не всегда диаметры проходных отверстий берут в соответствии 
с результатами расчета. Иногда в целях нормализации размеров 
деталей и удешевления производства (при скоростях потока до 
10—15 м1сек) принимают Ьг = Ь г . При больших перепадах дав-
ления, создающих скорость потока свыше 15 м/сек, берут D2 = 
= 2 Dv 

Диаметр отверстия в седле корпуса должен быть выбран таким, 
чтобы расход среды был обеспечен при использовании около 70% 
площади отверстия с учетом допустимой скорости среды, которая, 
например, для воды не превышает 60 м/сек. 

Большой диаметр выбирать не рекомендуется, так как в этом 
случае работа вентиля будет протекать на малых щелях, что уси-
лит эрозию плунжера. При малом диаметре может оказаться не-
обеспеченным резерв пропускной способности, необходимый иногда 
в процессе эксплуатации вентиля. 

В связи с этим расчетную пропускную способность (G6) прини-
мают примерно в 1,4 раза больше заданной. Для расчета можно 
использовать данные, приведенные в гл. II, п. 1. 

При отсутствии точных данных о сопротивлении рассчитывае-
мого клапана для определения диаметра отверстия в седле при 
дросселировании несжимаемой жидкости можно использовать 
общую формулу 

G6= 5,04jWc]/a7^ т/ч, 

где G6 — наибольший расход среды при открытом вентиле, т/ч\ 
|xm—коэффициент расхода при расходе G6\ 
fc — площадь седла вентиля, см2. 

В условиях сверхкритического истечения газов и пара приме-
няются формулы 

ОбъЪМ. у/^ггРгУ^т^т)^ т/ч, 
или 

G 6 ^ 1,2G, ] / ^ P l T l
 т к > 

при k = 1,4 и k = 1,3 

или 
C6^0,6GyV~P{h т/ч. 

При расчете диаметра седла Dc, как указано выше, расчетную 
пропускную способность вентиля рекомендуется принимать рав-
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ной 1,4 заданной, а коэффициенты расходов седла для предвари-
тельных расчетов могут быть приняты равными: 

Dy в мм 6-7-Ю 15-7-25 32-т-ЮО 

\1т 0,30 0,35-7-0,40 0 ,60-0 ,70 

Внутренняя характеристика дроссельного вентиля с кониче-
ским плунжером может быть определена, исходя из данных, 
приведенных в гл. II, п. 3. Упрощенное решение сводится к сле-
дующему. 

Площадь открытого сечения между коническим плунжером и 
седлом (см. рис. 342) принимается равной (приближенно) 

или 

fK = л (Dc—h sin a cos a)h sin a. 

Для предварительных расче-
тов коэффициент расхода прини-
маем в пределах от 0,9 до 0,5, 
используя значения \iK для одно-
седельных регулирующих вен-
тилей Dy = 40 ч- 50 мм. 

При расчете внутренней ха-
рактеристики задаемся подъ-
емом клапана, выраженным в до-
лях диаметра, и затем опреде-
ляем площадь fK открытого сечения между плунжером и седлом 

f 
по вышеприведенной формуле. По значениям fK = подбираем 

у 
соответствующие коэффициенты расхода с использованием 
которых определяются величины 

G = = 

Об v-mfc ' 

В табл. 95 приведены результаты расчета дроссельного вентиля 
с конусным плунжером, имеющим угол 2а = 16°. 

На рис. 343 приведена внутренняя характеристика такого вен-
тиля, на основании, которой можно утверждать, что в вентиле 
с углом плунжера 2а = 16° регулирование (до 95% G6) протекает 
при ходе плунжера до 1,4DC. Дальнейший подъем плунжера не-
значительно сказывается на расходе среды. 

h 
2,0 Dc 

1,8 Dc 

1.6 Dc 

fADc 

1,2 Dc 

1,0 Dc 

0,8 D с 
0.6 Dc 

0ADc 

0,2 Dr 

to 20 30 40 50 BO 70 80 SO /00 

Рис. 3.43. Внутренняя характеристика 
дроссельного клапана. Плунжер ко-

нусный с углом 2а = 16° 
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Таблица 101 
Расчетные данные дроссельного вентиля 

с конусным плунжером, имеющим угол 2а = 16° 

А 
Dc 

fK 

к РУ 
- °к 

б 

0,2 0,086 0,11 0,90 0,077 0,196 
0,4 0,166 0,21 0,89 0,148 0,377 
0,6 0,242 0,31 0,87 0,210 0,534 
0,8 0,313 0,40 0,84 0,263 0,670 
1,0 0,380 0,48 0,80 0,304 0,776 
1,2 0,440 0,56 0,78 0,343 0,875 
1,4 0,495 0,63 0,74 0,366 ff,935 
1,6 0,548 0,70 0,69 0,378 0,965 
1,8 0,595 0,76 0,65 0,386 0,985 
2,0 0,636 0,81 0,61 0,388 0,990 

5. ШЛАНГОВЫЕ КЛАПАНЫ 

Эксплуатационные качества шланговых клапанов, выражаю-
щиеся в малом коэффициенте гидравлического сопротивления, 
возможности использования их на коррозионных и агрессивных 

% 

80 

60 

?0 

О 

/ 
/ 

Sv? j 

f аз„ *"" (i> 
/ , 

Г / 
/ / 

ж 

/ Й 
fci. 
5 5 

/ 
/ ^ 

20 40 60 80 % 
Расход 

г/Л 

OA 

0.3 

0,2 

0,1 

О 

Рис. 344. Расходные характери-
стики шлангового клапана с двух-

сторонним пережимом 

Рис. 345. К расчету сечения 
шланга 

средах, а также на средах высокой вязкости, шламах и пульпах 
с высоким содержанием твердых фракций способствовали их быст-
рому развитию и широкому применению. Такие клапаны исполь-
зуются и как регулирующие. Конструктивная характеристика 
шлангового клапана с двухсторонним пережимом (см. рис. 109) 
представлена на рис. 344 [3], она занимает среднее положение 
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между рабочими расходными характеристиками для газа и для 
жидкости. Площадь открытого сечения в проходе клапана опре-
деляется формулой (рис. 345). 

F = г (21 + яг). 

Здесь г — радиус дуговой части; 
I — расстояние между центрами дуг. 

Расчет условной пропускной способности шлангового клапана 
с двухсторонним пережимом при работе на пульпе с учетом этих 
специфических условий предлагается вести по следующей мето-
дике [31. 

q = м * , Ч в 

Здесь Qe — наибольшая расчетная пропускная способность кла-
пана, м3/ч\ 

ДРм — наименьший перепад давлений, создающийся в кла-
пане при наибольшем регулируемом (расчетном) 
расходе, кГ1см2\ 

Ку — учитывает удельный вес регулируемой жидкости 
при рабочей температуре, определяется по табл. 96; 

Ктв — коэффициент, учитывающий содержание твердых 
частиц в пульпе 

Кте = 
G те 

где Gme — вес твердых частиц в единице объема; 
йж — вес жидкости в единице объема. 

Таблица 96 
Значения коэффициента Ку 

Y « V Y « V V « V 

0,070 3,779 0,55 1,350 1,30 0,877 
0,080 3,535 0,60 1,290 1,40 0,895 
0,090 3,333 0,65 1,240 1,50 0,817 
0,100 3,126 0,70 1,195 1,75 0,756 
0,138 2,691 0,75 1,155 2,00 0,707 
0,15 2,581 0,80 1,117 2,25 0,664 
0,20 2,240 0,85 1,081 2,50 0,633 
0,25 2,000 0,90 1,055 3,00 0,577 
0,30 1,825 0,95 1,025 4,00 0,500 
0,35 1,688 1,00 1,000 4,5 0,472 
0,40 1,586 1,05 0,972 5,0 0,447 
0,45 1,489 1,10 0,953 
0,50 1,414 1,20 0,923 
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Ё случае газовой потока с твердыми частицами, имеющего 
место при пневмотранспорте, расчет выполняется с применением 
следующей формулы 

Q = KnuQe мз/ ч 
у ОМЗРКуКтКсКр VАРм 

где Ку — коэффициент, учитывающий удельный вес газа; опреде-
ляется по табл. 96 в зависимости от у = — —отноше-' Г Ye 
ния удельного веса газа, регулируемого при рабочей 
температуре, к удельному весу воздуха при t = 2 0 ° С; 

Кг — коэффициент, учитывающий влияние температуры на 

/
293 1 / 293 

У" = V 273 + t ' ПРИ Н И ' 
мается по табл. 97; 

Кс — коэффициент, учитывающий условия расширения газа; 
принимается по табл. 98 в зависимости от величины 

Кр — коэффициент, учитывающий влияние перепада давле-
ний на клапане; принимается по табл. 99 в зависимости от 
др = где Р — давление (абсолютное) газа на 

входе в клапан. 
Таблица 97 

Значения коэффициента Кт 

f с - 3 0 —20 - 1 0 0 + 2 0 + 4 0 + 6 0 . + 8 0 + 100 

Кт 1,205 1,158 1,114 1,072 1,000 0,936 0,931 0,902 0,875 

Таблица 98 
Значения коэффициента Кс 

k 1,001 1,02 1,04 1,08 1,1 1,2 1,4 1,6 1,8 

Кс 1,000 1,095 1,016 1,029 1,038 1,070 1,130 1,182 1,203 

Таблица 99 
Значения коэффициента Кр 

А Рм 
Р 

0,5 0,3 0,25 0,20 0,15 0,10 0,05 0,02 

КР 1,0 0,94 0,90 0,84 0,76 0,65 0,45 0,25 
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При расчете следует учитывать, что минимальная скорость 
в трубопроводе на входе в клапан должна иметь величину не ме-
нее v = 1,5 -г- 3 м/сек для жидкости и не менее = 6 -г- 10 м/сек 
для газа. Перепад давлений 
на клапане не менее ДР — 
= 0,2Р. Расчетная величина 
расхода должна быть при-
нята Q6 = 1,3 Q6. 

При чистых жидкостях и 
газах Ку = 1 и К т в = 1. 

В зависимости от получен-
ных значений QY выбирается 
диаметр условного прохода 
шлангового клапана с двух-
сторонним пережимом, ис-
пользуя табл. 100. 

Пропускная способность 
шлангового клапана DY = 
= 50 мм показана на рис. 346, где приведены результаты испы-
таний конструкции, соответствующей рис. 108. В таких клапанах 
ход шпинделя составляет всего 20 мм, поэтому при полностью 
поднятом шпинделе шланг частично перекрывает проход. 

Таблица 100 
Значения Qy для шланговых клапанов в мъ!н (для воды в т/ч) 

Dy в мм 15 20 25 32 40 50 70 80 100 125 150 200 

Qy в м*/ч 
(для воды в т/ч) 

12 20 32 50 80 125 200 320 500 800 1250 2000 

6. ГИДРАВЛИЧЕСКИЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ ЗАТВОРОВ 

Затворы предназначены для работы либо в полностью открытом, 
либо в полностью закрытом виде. Использование их не по назна-
чению (в качестве дроссельного органа) может привести к аварии 
из-за поломки клина задвижки или тарелки клапана вследствие 
сильных вибраций, либо к преждевременному выходу из строя 
вследствие эрозии на малых щелях. 

Ниже приводятся данные о гидравлических характеристиках 
затворов, которые могут быть использованы при уточненных сило-
вых расчетах приводов и для оценки работы затвора. 

В в е н т и л я х величина открытой площади fK зависит от 
конструкции клапана и его подъема над седлом. 

При плоской поверхности уплотнения (рис. 347, а) величина 
открытой площади может быть приближенно определена по фор-
муле 

/к = nDch см2. 
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Рис. 346. График изменения условной 
пропускной способности Gy шлангового 
клапана Dy = 50 мм при подъеме плун-
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При конической форме клапана (игольчатый клапан, рис. 347, в) 
применима формула 

fK = л (Dc — h sin a cos а) h sin а см2. 

Плоский клапан с фаской (рис. 347, б) занимает промежуточное 
положение. При малых подъемах клапана, когда дно клапана не 

Рис. 347. Форма тарелок в вентилях: а — плоская; б — плоская 
с фаской; в — конусная 

подымается над плоскостью седла, применима формула для кони-
ческого клапана. При большом подъеме величина fK приближается 
к значениям, определяемым формулой для тарелки с плоским 
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\ А \ 
1 ,1 
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уплотнением, но при этом подъем 
тарелки следует вычислять по рас-
стоянию между дном тарелки и 
верхней плоскостью седла. 

Экспериментальные данные по 
гидравлическому сопротивлению 
некоторых вентилей в зависимости 
от подъема тарелки над седлом 
приведены на рис. 348. 

В прямоточных вентилях (с на-
клонным шпинделем) коэффициент 
гидравлического сопротивления £ 
изменяется в зависимости от подъе-
ма тарелки клапана над седлом так, 
как это представлено в табл. 101 
для Dy = 38 мм и Dy = 200 мм. 

Представленные выше данные 
относятся к автомодельной об-
ласти, при Re D >3-10 5 , когда вели-
чина £ не зависит от числа Рей-
нольдса ReD. Для других обла-

стей, при ReD < 3 - 1 0 5 , можно использовать данные, приведен-
ные в табл. 102. В этом случае £Re и Gy Re = 

В табл. 103 приведены данные (ориентировочно) по величинам 
местного сопротивления в седлах вентилей, отнесенные к скорости 
среды в трубопроводе при Dy = Dc. 
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Рис. 348. График изменения коэф-
фициента сопротивления £ в зави-

симости от подъема h тарелки: 
1 — вентиль проходной 15ч14бр &у = 

= 100 мм\ 2 — вентиль прямоточный 
Dy = 100 мм 



Таблица 101 
Коэффициенты сопротивления g 

для некоторых прямоточных вентилей 

h 
DV 

0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 1,0 1,2 1,4 

Dy= 
-•=38 мм 

12 4,4 2,6 2,0 1,7 1,5 1,3 1,1 0,95 0,85 

= 2 0 0 мм 
13 5,8 3,2 2,0 1,4 1,0 0,8 0,5 0,4 0,36 

Таблица 102 
Значения поправочных коэффициентов ^ и 

для малых значений ReD 

ReD 5-10® МО4 2-Ю4 5-Ю4 ыо» 2-Ю6 3-10» 

1,40 1,07 0,94 0,88 0,91 0,96 1,00 

0,85 0,97 1,04 1,07 1,05 1,02 1,00 

Таблица 103 
Коэффициенты местного сопротивления в седлах вентилей 

(приближенно) 

Эскиз Формулы и таблицы значений коэффициента сопротивления 

VJ 
\ 
\ 
N 
\ 
\ \ 
^ 

г| \ 
\ 
\ 
\ 
\ 
\ 

= 0,75 + 0,155 ( " X " ) 2 

VJ 
\ 
\ 
N 
\ 
\ \ 
^ 

L— 
-С: 1 

i 
\ 
\ 
\ 
\ 
\ 
\ h 0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,18 0,20 0,22 0,24 0,25 

VJ 
\ 
\ 
N 
\ 
\ \ 
^ 

\ 
\ 
\ 
\ 
\ 
\ 

Dc 

0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,18 0,20 0,22 0,24 0,25 

У Ьс 43,8 24,8 16,3 11,5 8,7 6,8 5,5 4,6 4,0 3,4 3,2 

NJ 
\ \ 
\ \ 
\ 
N 

. r f . 

\ 
\ 
\ 
\ 
\ 
\ 

Zc = 1 , 3 5 + 0,21 NJ 
\ \ 
\ \ 
\ 
N 

СТ 1 Ifl 

\ 
\ 
\ 
\ 
\ 
\ h 

Dc 

0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,18 0,20 0,22 0,24 0,25 

60,0 34,2 22,4 16,0 12,0 9,6 7,8 6,6 5,7 5,0 4,8 
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Продолжение т а б л . 103 

Эскиз Формулы и таблицы значений коэффициента сопротивления 

\J 
\ \ 
N \ 

\J 
\ \ 
N \ « V 4 - / \ h 

Dc 

0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,18 0 ,20 0,22 0 ,24 0,25 * 
\ 

- r - Ч44 
\ 

h 

Dc 

0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,18 0 ,20 0,22 0 ,24 0,25 

Zc 28,2 14,5 8,6 5,7 4,0 3,1 2,5 2,1 1,9 1,7 1,6 

= 0,6 + 0 , 1 5 ( ^ L ) 2 

N 

N 

Ж 

\ 

h 

De 

0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,18 0,20 0,22 0 ,24 0,25 

N 

42,3 24,0 15,6 11,0 8,3 6,5 5,3 4,4 3;7 3,2 3,0 

П р и м е ч а н и е . — коэффициент сопротивления, характеризующий по-
терю напора на клапане, отнесенный к скорости среды в трубопроводе при Dy = 

= Dc ( Ц - У - ПР« Dy+Dc = 

Таблица 104 
Расчетные значения величин fK и £ 

h 
в зависимости от - = г д л я задвижек 

и у 

h 

Dy 
0 , 0 5 0 ,10 0 , 1 5 0 , 2 0 0 ,25 0 ,30 0 , 3 5 0 ,40 0 , 4 5 0 ,50 

7 - J L 
Fy 

0 ,05 0 , 1 3 0 , 1 9 0 , 2 5 0,31 0 ,37 0 ,44 0 ,50 0 , 5 5 0,61 

С — — 5 3 28- 17 11 7 ,0 4 , 5 3 ,0 2 ,0 

h 
Dy 

0 , 5 5 0 ,60 0 , 6 5 0 ,70 0 ,75 0 ,80 0 , 8 5 0 , 9 0 0 , 9 5 1,00 

7 - J L 
t K ~ Fy 

0 ,66 0 ,71 0 , 7 6 0 ,81 0 ,86 0 ,90 0 , 9 3 0 , 9 6 0 , 9 8 1,00 

I 1,5 1 ,0 0 , 7 0 , 5 0 , 3 0 ,25 0 ,22 0 , 2 0 0 , 2 0 0 ,20 
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В з а д в и ж к а х с круглым диском площадь открытого се-
чения может быть определена по формуле 

= + s i n 2 a ) ™ а > 

где угол а определяется из условия 
h sin a = 

Du 

Здесь h — подъем диска в см\ 
О у — диаметр прохода в задвижке в см. 

В табл. 104 приведены 
значения у- и £ (ориентиро-
вочно) для различных поло-
жений диска задвижки в зави-

h 
СИМОСТИ ОТ ВЫСОТЫ - т г - ОТНО-

СА' 
сительного подъема диска. 

На рис. 349 представлен 
график изменения коэффи-

J00 

во 

со 

ьо 

20 

0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 i,0 
h 
Ту 

Рис. 349. Изменение коэффициента сопро-
тивления £ в задвижках ЗОчб в зависи-

h мости от относительного подъема -=-—; 

1— D „ = 1 0 0 мм; 2 — D = 76 мм; 3 — 
D — 50 мм 

5 

/и у/2 1 

20 40 60 во h,% 

Рис. 350. Сравнение гидравличе-
ских характеристик затворов: 

/ — проходной пробковый кран; 2 — 
вентиль муфтовый; 3 — задвижка па-
раллельная; 4 — вентиль типа Косва 
(муфтовый); 5 — вентиль прямоточный 

(фланцевый) 

циента сопротивления £ в зависимости от величины относитель-
ного подъема диска -̂ г— в дисковых задвижках ЗОчб. иу 
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Сравнение гидравлических расходных характеристик затворов 
разных типов Dy = 50 мм приводит к результатам, приведенным 
на рис. 350. Наиболее плавное регулирование расхода обеспечи-
вает кран, наихудшие условия регулирования создает прямоточ-
ный вентиль, у которого дросселирование создается лишь в самом 
конце хода. 

7. СМЕСИТЕЛЬНЫЕ КЛАПАНЫ 

Смесительные клапаны регулируют подачу двух сред одновре-
менно, например подачу холодной и горячей воды, с тем чтобы из-
менение температуры смеси при перемещении плунжера подчи-
нялось определенному заранее заданному закону. 

Одна из распространенных конструкций смесителей показана 
на рис. 40, б. 

В таких смесительных клапанах имеются два седла — верхнее 
и нижнее. Подача смешиваемых компонентов производится через 
верхнее и нижнее седла в расположенную между ними камеру сме-
шения, откуда смесь через выходной фланец поступает по назна-
чению. 

В результате испытаний установлено, что взаимное влияние по-
токов, переходящих через верхнее и нижнее седла, незначительно. 
На пропускную способность клапана при прохождении среды 
через верхнее седло не влияет поток из нижнего седла. В связи 
с этим расход через клапан рассчитывается как сумма расходов 

G = Gl + G„. 

Если общие площади окон полого плунжера для верхнего и 
нижнего седла равны, то общая пропускная способность клапана 
остается постоянной на всем протяжении хода, в противном случае 
пропускная способность клапана изменяется с ходом плунжера. 

На рис. 351 приведен схематический график изменения услов-
ной пропускной способности смесительного клапана при опуска-
нии плунжера с неравновеликими окнами в верхнем и нижнем 
седле. 

Для того чтобы обеспечить постоянный расход на клапане при 
линейной характеристике плунжера, необходимо выдержать усло-
вие 

APi __ / Оупб — GyUM \2 Ун 
Д ^ п \ Oyl6-GylM ) Yi ' 

где АР\ и АРП — перепад давлений на верхнем и нижнем 
седле; 

YI И Yii — удельный вес среды, поступающей через 
верхнее и нижнее окна; 

^16» GyiM и GyII6, GyiiM — наибольший и наименьший условный 
расход среды через верхнее и нижнее 
седло. 
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Рис. 351. Смесительный клапан: a — конструкция; 6—график изменения условной пропускной способности 
Gy т/ч при опускании плунжера с неравновеликими верхними и нижними окнами при отсчете h от крайнего 
верхнего положения; в — график изменения условной пропускной способности смесительного клапана Dy = 

= 100 мм при различной площади сечения окон f А 



В числе разработанных ЦКБА конструкций имеются смесители 
с разной условной пропускной способностью в следующих преде-
лах: 

Dy, мм 25 50 80 100 | 125 | 150 

Gy, т/ч 5 - 1 2 , 6 14 ,7 -52 3 5 , 6 - 1 1 3 45—162 101—2521 147—362 

Ниже рассматривается расчет сечений плунжера смесителей 
горячей и холодной воды применительно к конструкции, приве-
денной на рис. 351. 

Примем следующие обозначения: 

Наименование Для среды 
I 

Для среды 
I I Для смесн^ 

Температура в °С / I <11 t 
Теплоемкость в ккал1кг>град CI cl I С 
Давление в кГ/см2 

P i Ри Р 
Удельный вес в Г/см* YI У\\ У 
Расход в т/ч Gl G[{ G 

При регулировании температуры жидкой капельной среды 
имеют место следующие условия: 

сумма расходов горячей и холодной воды постоянна и равна 
расходу смеси 

G\ + Gn = G; 
количество тепла, потерянного горячей водой при охлаждении 

ее до температуры смеси t> равно количеству тепла, полученному 
холодной водой при нагревании ее до 
температуры смеси t 

G\C\ ( f , — t) = Gncn (t - tn); 

если смешиваются одинаковые 
жидкости (вода), то их теплоемкости 
равны (ci ^ си) и можно считать при-
менимым отношение 

' ! - ' _ 0\\ 

Для конструирования и расчета сме-
сителя необходимо задаться законом из-
менения температуры смеси с подъемом 

плунжера. В большинстве случаев применим линейный закон изме-
нения температуры смеси при подъеме плунжера t = f (h) — см. 
рис. 352. Тогда температура смеси может быть выражена формулой 

t = iu + kh, 

температуры t (к примеру 
на стр. 522) 
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где 

Л/i ' 
hn — полный подъем плунжера при температуре tu. 
Задача расчета состоит в том, чтобы определить открытые 

сечения fK как функцию подъема плунжера h. Для этого следует 
выяснить, как должны изменяться расходы Gi и Gu с подъемом 
плунжера, чтобы была выдержана заданная зависимость t = f (h). 

Для линейной зависимости (рис. 352) из полученного ранее 
отношения следует 

п _ On(t-tn) 
0 l - h-t ' 

Заменив Gn = G — Gj, имеем 
(G_Gj) (<_ / „ ) 

откуда 

В результате получаем 

т. е. получаем линейную зависимость Gx и Сц от t. 
Если при прямоугольных окнах в полом плунжере принять 

приближенно постоянным коэффициент расхода, то величины G\ 
и Gu будут также иметь линейную зависимость от хода плунжера Л. 

Величина площади открытого сечения определяется по фор-
мулам 

U = см*\ 
5,04 ^ К а Я Л 

f — ° П ГМ 2 /XI I — r- CM . 
5,04|1K KAPiiYII 

Величины коэффициентов расхода могут быть определены 
по формуле 

_ _ 1 
~ Urn - (lo/m)0.282 ' 

где L = 
Значение цт соответствует коэффициенту расхода при fK = 

= fmi т. е. при наибольшем открытии окон данного седла, и ос-
тается постоянным для всего хода плунжера. 

В общем случае гидравлический расчет смесителя выполняется 
в такой последовательности. 

Ход плунжера hn разбивается на п частей; для каждого из 
положений плунжера определяют температуру смеси значение Gi 
и площади открытых сечений fKl\ по данным fKi находят размеры 
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окон в верхней части плунжера; вычисляют величины расходов 
Gu = G — Gi\ определяют значения fKU в нижней части плунжера 
и по ним вычисляют размеры нижних окон. 

При расчете сечений fKl и /к11, за отсутствием более точных 
данных, приходится принимать 

дЯ, = />,— /», АР„ = Р „ - Р . 

В частном случае, когда смешиваемые среды имеют одинаковую 
теплоемкость, а температура смеси изменяется по линейному 
закону, достаточно принять форму окон прямоугольной и опре-
делить сечения окон при нижнем и верхнем положениях плунжера. 
При этом коэффициент расхода для каждого типа окон прибли-
женно принимают постоянным, независимым от положения плун-
жера. 

П р и м е р . Рассчитать размеры окон в смесительном клапане 
Dy = 50 мм с полым плунжером для смешивания горячей и хо-
лодной воды. Температура смеси с подъемом плунжера должна 
изменяться по линейному закону. 

Исходные данные: 
Горячая вода --- 80° С) АРг=0,07 кГ/см2 

Холодная вода ( f n = 20° С) ДРц=0 ,4 кГ/см2 

Ход плунжера Ип~40 мм 
Расход смеси G= 9,4 т/ч 

Р е ш е н и е . Принимаем форму окон прямоугольную. Опре-
деляем сечение окон в верхней части плунжера для горячей воды 
по формуле 

f = _ 9>4 =118 см2 

, K l 5 , 0 4 ^ 1 v A P I Y 5 , 0 4 - 0 , 6 V 0 , 0 7 

Здесь коэффициент расхода принят равным цк1 = 0,6 при 
fm = - j r = 0,6, по результатам испытаний данной конструкции. 

Принимаем число окон равным 4, получаем ширину каждого 
из окон 

= Т^г = "ТТ- = °'74 см =7,4 мм. 

Соответственно для холодной воды получаем: 

f т т =
 G " =

 9>4 _ = 3 17 см2 
1 1 5,04цк У А Р ц у 5,04 0 , 8 5 ^ 0 , 4 

Здесь по данным испытаний |iKlI принят равным 0,85 при 
/„ = #- = 0,176. 

гт У 

Принимаем число окон равным 4, получаем ширину каждого 
из окон 

Д п = = = 0,22 см = 2,2 мм. 11 пНп 4,4 ' ' 
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Г л а в а III. ПРЕДОХРАНИТЕЛЬНЫЕ КЛАПАНЫ 

1. ВВЕДЕНИЕ 

Гидравлический расчет предохранительного клапана сводится 
к определению его пропускной способности. Перепускные клапаны 
по конструкции близки к предохранительным и методику рас-
чета предохранительных клапанов в известной мере можно ис-
пользовать для расчета перепускных с учетом величины давле-
ния за клапаном. Вместе с тем необходимо учитывать особенности 
условий работы каждого из этих типов клапанов. 

Расход среды через клапан с тарельчатым плунжером зависит 
от подъема тарелки клапана. 

Зная величину подъема тарелки, можно определить и расход 
среды; таким образом, задача расчета пропускной способности 
предохранительного клапана сводится к задачам, которые ре-
шаются при расчете регулирующих клапанов. 

Неизвестной величиной здесь является высота подъема та-
релки, которая при заданных допустимых пределах превышения 
давления зависит в основном от конструкции клапана. 

В связи с этим предохранительные клапаны можно разделить 
на малоподъемные — с ходом тарелки h ^ 0,05 Д., среднеподъем-
ные — с ходом тарелки 0,05 Dc < h < 0 , 2 5 Dc и полноподъем-
ные — с ходом тарелки h ^ 0,25 Dc. 

В связи с тем, что ход тарелки в среднеподъемных клапанах 
не гарантируется, но в зависимости от конструкции может из-
меняться в больших пределах, эту группу клапанов по пропуск-
ной способности причисляют к малоподъемным и рассчитывают 
их пропускную способность исходя из хода тарелки 0,05 Dc. 
Превышение фактической пропускной способности клапана над 
расчетной идет «в запас». 

Пока еще нет точного аналитического решения, учитывающего 
влияние всех факторов на пропускную способность предохрани-
тельного клапана. До настоящего времени расчет пропускной 
способности предохранительного клапана по существу произво-
дится эмпирическим способом, исходя из принятого хода тарелки 
клапана ориентировочно в 0,05 Dc для малоподъемных и больше 
для других типов. 

Применяемые для этой цели формулы, рекомендуемые нормами 
Госгортехнадзора, обычно обеспечивают запас пропускной спо-
собности, что делается с учетом большой ответственности назна-
чения предохранительных клапанов и недостаточной их изучен-
ности . 

Ниже рассмотрен анализ условий работы предохранительных 
клапанов и приведены некоторые выводы, получаемые на основа-
нии этого анализа. 
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2. РЫЧАЖНО-ГРУЗОВЫЕ МАЛОПОДЪЕМНЫЕ ПРЕДОХРАНИТЕЛЬНЫЕ 
КЛАПАНЫ 

Эти клапаны (рис. 353) обладают существенным недостатком — 
значительной инерцией массы груза и рычага. Положительной 
стороной этой конструкции является постоянство величины уси-
лия при данном весе груза. 

Для удержания тарелки клапана на седле, если за клапаном 
давление равно атмосферному, что наиболее часто имеет место, при 
номинальном давлении среды должно быть выдержано условие1 

Qo = KoPoFk, 
где Q0 — усилие в кГ, стремящееся прижать тарелку клапана 

к седлу; представляет собой вес грузов и других по-
движных частей, приведенный к оси клапана; 

/С0 — коэффициент перегрузки клапана; 
Р0 — номинальное (начальное) давление в установке в кГ1см2; 
FK — площадь тарелки (по среднему диаметру уплотняющих 

колец) в см2. 
При правильно отрегулированных и хорошо притертых уплот-

малоподъемного предохранительно- при подъеме тарелки клапана 
го клапана 

При повышении давления свыше номинального тарелка кла-
пана отделяется от седла, приподнимается над ним и открывает 
проход среде (рис. 354). 

В этом положении на тарелку клапана действуют следующие 
силы: 

1) усилие Q0, стремящееся прижать тарелку клапана к седлу; 
2) усилие от давления среды на тарелку клапана Qcp, действую-

щее под влиянием разности давлений под клапаном и над клапаном; 
1 Во всех формулах, приведенных в этой главе, давление следует понимать 

как избыточное. 
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3) воздействие на тарелку клапана движущейся среды (сила 
удара струи) Q*; 

4) инерционные усилия У, возникающие в механизме (приве-
денные к тарелке клапана) вследствие наличия ускорений в про-
цессе движения клапана; 

5) сила трения Т, приведенная к оси штока клапана. 
Полное уравнение равновесия тарелки клапана имеет вид 

Qo ± J ± Т = Qcp + Q*. 
Знак перед величинами Т и J принимается в зависимости 

от направления движения клапана — при открывании знак плюс, 
при закрывании — минус. 

При тщательном анализе явлений, сопровождающих работу 
предохранительного клапана, необходимо помимо величины J 
учесть также и влияние емкости и производительности котла или 
агрегата, на котором данный клапан установлен. Качество работы 
предохранительного клапана можно определить точно лишь 
в том случае, если рассматривать его как регулятор и построить 
кривую затухания с учетом чувствительности регулятора. Кон-
структор арматуры обычно лишен этой возможности. 

Если рассматривать работу клапана в стационарном потоке 
и пренебречь влиянием J и Г, то можно записать 

Qo = QcP + Q*. 
где 

или 

Qcp = Ф &PKFK', 

Qde = ^ 

20g 

20g 

Здесь AРк — разность давлений под тарелкой и над тарелкой, 
являющаяся функцией подъема тарелки; 

Ф — коэффициент, учитывающий уменьшение давления 
под тарелкой клапана в связи с увеличением ско-
рости потока и влияние части тарелки клапана, 
выступающей за пределы среднего диаметра колец 
(коэффициент использования площади); опреде-
ляется экспериментально; 

FK — площадь клапана по среднему диаметру колец в см2; 
Fc — площадь отверстия в седле в см2; 
vc — скорость среды в отверстии седла в м/сек; 
у — удельный вес среды в Г/см3; 
Р — коэффициент, учитывающий влияние формы тарелки 

клапана и ее положения над седлом на сопротивле-
ние потоку (определяется экспериментально). 
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Рис. 355. График пропускной способности рычажно-грузовых пре 
дохранительных клапанов (рабочая среда — насыщенный пар) 
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На рис. 355 дан график пропускной способности рычажно-
грузового предохранительного клапана приведенной конструкции 
(построенный по данным таблицы каталога 1951 г. б. фирмы 
«Шеффер и Буденберг») для случая, когда средой является насы-
щенный пар при превышении давления на 10% (К = 1,1). 

3. ПРУЖИННЫЕ МАЛОПОДЪЕМНЫЕ 
ПРЕДОХРАНИТЕЛЬНЫЕ КЛАПАНЫ 

Отличительной чертой этих клапанов (рис. 356) является нали-
чие пружины, которая обладает определенной жесткостью, в связи 
с чем усилие пружины изменяется по мере подъема тарелки кла-
пана. В соответствии с этим расчетное 
уравнение пропускной способности полу-
чает несколько иной вид. 

Уравнения равновесия 
Qo + Ю ch ± J ±Т = QCp+ Qde, 

если не учитывать влияния сил трения 
и инерции, имеет вид 

Qo + lOch = Qcp + Qde, 
где Qo — начальное усилие пружины в 

момент закрытия клапана; 
h — высота подъема тарелки кла-

пана в см; 
с — жесткость пружины в кГ/мм; 

Qcp — усилие от давления среды на 
тарелку в кГ; 

Qde — динамическое действие струи 
на тарелку в кГ. 

Для увеличения производительности 
пружинного предохранительного клапана 
необходимо выбирать по возможности 
наиболее мягкую пружину с наименьшим 
значением жесткости пружины. Во всяком случае производитель-
ность пружинного предохранительного клапана всегда будет не-
сколько ниже производительности такого же рычажно-грузового 
клапана из-за влияния жесткости пружины. 

На рис. 357 и рис. 358 представлены графики пропускной 
способности пружинных предохранительных клапанов приведен-
ных конструкций при работе клапанов на воде и насыщенном 
паре и превышении давления на 10% (К = 1,1), построенные 
по данным таблиц каталога 1951 г. б; фирмы «Шеффер и Буден-
берг»1. 

1 При определении необходимого числа предохранительных клапанов над-
лежит руководствоваться расчетными формулами по нормам Госгортехнадзора. 
Графики на рис. 355, 357 и 358 являются вспомогательным справочным мате-
риалом. 

ного мало подъемно го пре-
дохранительного клапана 
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Начальное давление Р0 кГ/с*2 

Рис. 357. График пропускной способности пружинных 
малоподъемных предохранительных клапанов (рабочая 

среда — вода) 
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Р0,кГ/смг 

Рис. 358. График пропускной способности пружинных малоподъем-
ных предохранительных клапанов (рабочая среда — насыщен-

ный пар) 
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Силу, действующую на тарелку предохранительного клапана 
в сторону подъема, можно представить как функцию ДРК в виде 
формулы 

Qn = РFc 1±РК или Qn = pQcp, 

где Qn — подъемная сила в кГ; 
р — коэффициент подъемной силы, определяемый экспери-

ментально. 

Тип Б (улучшенный) 

Tun А 

Рис. 359. Результаты испыта-
ний рычажно-грузовых пре-

дохранительных клапанов 
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По данным исследований [16], величина р изменяется в зна-
чительных пределах и зависит от конструкции тарелки клапана, 
седла, корпуса предохранительного клапана и некоторых других 
элементов. 

Одним из важных требований, предъявляемых к предохрани-
тельным клапанам, является требование посадки тарелки на седло 
при давлении, близком к давлению открывания. При конструиро-
вании элементов, обеспечивающих повышение подъема тарелки, 
необходимо учитывать, что некоторые мероприятия, предприни-
маемые с этой целью, повышают давление посадки. 
5 3 0 



Одним из рациональных мероприятий по обеспечению доста-
точно высокого подъема тарелки является использование явления 
инжектирования для понижения давления над тарелкой. С этой 
целью камера над тарелкой, отделенная стаканом пружины на 
боковой поверхности, снабжается отверстием, направленным в сто-
рону потока среды (усилить это действие можно инжектирующей 
насадкой). При возникновении потока в отводящем патрубке 
благодаря инжектирующему действию падает давление над та-
релкой. При понижении давления по мере уменьшения потока 
отводимой среды инжектирующее действие снижается и клапан 
садится на седло. 

На рис. 359 представлены результаты испытаний двух кон-
струкций предохранительных клапанов. Уменьшение сопротив-
ления клапана путем удаления направляющих золотника и пере-
несения направления на верхнюю часть, а также улучшение гидро-
динамических качеств корпуса и др. значительно улучшают 
свойства предохранительного клапана, увеличивают его пропуск-
ную способность и уменьшают разницу давлений в котле при 
открывании и закрывании клапана. 

В связи с тем, что пропускная способность предохранительных 
клапанов колеблется в больших пределах в зависимости от осо-
бенностей конструкции и качества изготовления, нормами Гос-
гортехнадзора предусматривается расчет пропускной способности 
клапанов, обеспечивающий достаточный запас; Размер и коли-
чество предохранительных клапанов определяются исходя из 
следующей величины пропускной способности предохранитель-
ного клапана: 

G = 0,220FPama Y ^ r т/ч, 

где F — рабочее сечение клапана в см2, равное: для полно-
подъемных клапанов и с импульсным управлением 
F = 0,785 D2

y(Dy — условный диаметр прохода в см); 
для тарельчатых клапанов малоподъемных F = 
= 2,22 Dch (Dc — внутренний диаметр седла в см; 
h — высота подъема клапана в см); 

Рата — абсолютное давление среды в кГ/см2; 
М — молекулярный вес проходящих через клапан паров 

или газов (для водяного пара М = 18); 
Т — абсолютная температура, Т = 273 + t° С. 

Приведенная формула гарантирует запас пропускной способ-
ности клапана. 

Зададимся условием, что при определенной величине коэф-
фициента перегрузки клапана (например, К0 = 1,1) и превышения 
давления К в пределах, допускаемых существующими правилами, 
подъем клапана будет обеспечен на определенную требуемую 
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высоту (например, h = 0,05 Dc). Тогда определение расхода 
среды через клапан можно вести по условной пропускной способ-
ности клапана с помощью формул, ранее приведенных для регу-
лирующих клапанов (с тарельчатым плунжером), приняв коэф-
фициент расхода равным [л, = 0,6. При повышении подъема 
тарелки до ft = 0,1 Dc коэффициент расхода снижается до 
И- = 0,5-

Пропускную способность малоподъемного предохранительного 
клапана D» = 10-S-200 мм конструкции, приведенной на рис. 360, 
при h = 0,05 Dc можно определить с помощью формул типа 

D2 

Gy = -ф, где Dy — в мм; 
при Dc = Dy 

D2 

°у = т т / ч> 
при Dc = 0,8 Dy 

Рис. 360. Малоподъемный пружин-
ный предохранительный клапан 

£г 
°у = т тЫ-

В соответствии с этим при вы-
боре предохранительного клапана 
по заданному значению Gy можно 
использовать следующие формулы: 

при Dc = Dy 
Dy = 14,5VG~y мм; 

при Dc = 0,8 Dy 

Dy = 17,8Уб^ MM. 

При подъеме клапана до h = 0,1 Dc пропускная способность 
предохранительного клапана увеличивается в 1,67 раза (увели-
чение в 2 раза в связи с увеличением подъема вдвое и снижение 
в — 0,835 в связи с уменьшением коэффициента расхода от 0,6 
до 0,5). 

4. ПОЛНОПОДЪЕМНЫЕ ПРЕДОХРАНИТЕЛЬНЫЕ КЛАПАНЫ 

В полноподъемных предохранительных клапанах тарелка 
поднимается на высоту не менее 0,25 Dc. Обычно полноподъемные 
предохранительные клапаны изготовляются с сужением в седле, 
при котором диаметр седла в 1,5—2,0 раза меньше условного 
диаметра прохода. Чтобы обеспечить достаточный подъем тарелки 
клапана и необходимую пропускную способность, перед седлом 
клапана создают конусный переход — конфузор с плавными 
закруглениями на подводе среды, а выход среды осуществляется 
через седло, выполненное в виде сопла с высокими гидродинами-
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ческими свойствами — сопло Лаваля. Благодаря этому в седле 
создаются высокие скорости среды, обеспечивающие образова-
ние значительной подъемной силы, действующей на тарелку 
клапана. 

Подъем тарелки клапана в 0,25 Dc в связи с высокими скоро-
стями среды в седле не исчерпывает полностью возможности 
предохранительного клапана, его пропускная способность растет 
до хода h = 0,4 Dc. 

Исследования пропускной способности полноподъемных пре-
дохранительных клапанов для компрессорных установок выпол-
нены в НИИхиммаше [16]. 

При выборе полноподъемного предохранительного клапана 
необходимо не только определить его условный диаметр прохода 
и подъем тарелки, но и следует выяснить, обеспечивает ли он 
в принятых условиях работы (значения К0 и К) требуемую про-
пускную способность. 

Расчет пропускной способности полноподъемных предохрани-
тельных клапанов ведется по площади отверстия в седле исходя 
из того, что тарелка клапана поднята на высоту до 0,4 DC1 а коэф-
фициент расхода имеет значение = 0,85-т-0,90. Для точного 
расчета расхода среды через предохранительный клапан необхо-
димо учитывать сопротивление подводящего патрубка и отводя-
щего трубопровода. 

В табл. 105 приведены приближенные значения условной 
пропускной способности Gy для различных предохранительных 

Dc 

клапанов при разных отношениях и при разной высоте подъема 
тарелки в полноподъемных клапанах. Как видно из таблицы, 
увеличение пропускной способности клапанов при = 0,5 и у происходит с подъемом тарелки до h = 0,4 Dc. 

5. ПРЕДОХРАНИТЕЛЬНЫЕ КЛАПАНЫ С ИМПУЛЬСНЫМ 
УПРАВЛЕНИЕМ 

Клапаны с импульсным управлением срабатывают при воз-
никновении импульса, созданного вспомогательным органом управ-
ления (вспомогательный предохранительный клапан, электро-
магнит и т. д.); при этом рабочая среда направляется в соответ-
ствующий привод, который производит открывание основного 
клапана. 

Пропускная способность предохранительного клапана с им-
пульсным управлением определяется только размерами и сопротив-
лением основного клапана. 

При выборе размера полноподъемного предохранительного 
клапана с импульсным управлением можно использовать данные 
табл. 105. 
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Таблица 105 
Условная пропускная способность Gy предохранительных клапанов 

В ММ 

Малоподъемные 
Л=0,05£>с 

Полноподъемные 

В ММ D=0,QDy Dc=Dy D с в мм 
н = о , ю с h=Q,2Dc Л=0,3DC h=0,Wc В ММ 

Gy, в т/ч 
D с в мм 

Gy в т/ч 

6 0,17 3 0,20 0,25 0,29 

10 0,315 0,474 5 0,28 0,49 0,66 0,80 

15 0,700 1,06 7,5 0,66 1,10 1,50 1,80 

20 1,21 1,90 10,0 1,40 2,20 2,80 3,20 

25 1,90 2,96 12,5 2,20 3,30 4,20 5,00 

32 3,22 4,85 16,0 3,50 5,80 7,60 8,10 

40 4,85 7,60 20,0 5,50 9,20 11,50 12,50 

50 7,89 11,8 25,0 8,60 14,0 17,50 20,0 

50 7,89 11,8 30,0 12,6 20,0 25,5 29,0 

70 14,9 23,2 32,0 14,0 23,0 29,0 33,0 

80 19,4 30,4 40 22,0 36,0 46,0 53,0 

80 19,4 30,4 50 32,0 56,0 72,0 80,0 

100 31,5 47,5 60 45,0 76,0 100 115 

125 49,4 74 75 77,0 120 160 175 

150 71 106 90 95,0 170 220 260 

175 — — 100 136 220 — — 

200 121 190 — — — — — 

6. ОТСЕЧНАЯ АРМАТУРА 

Быстрое развитие трубопроводного транспорта, рост протяжен-
ности трубопроводных систем, в том числе магистральных трубо-
проводов, вызвали развитие арматуры, предназначенной для 
быстрого отключения участка трубопровода в случае возникно-
вения в нем аварийных условий. Когда происходит быстрое по-
нижение давления в связи с утечкой среды (разрыв трубы и т. п.), 
должна быть произведена отсечка аварийного участка; арматура, 
предназначенная для выполнения этого действия, получила на-
звание отсечной (отсекатели). 

Отсекателем может быть клапан, задвижка, кольцевая задвижка 
кран или заслонка при условии, что привод обеспечит быстрое 
срабатывание. В магистральных трубопроводах чаще всего для 
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привода отсекателей используется энергия транспортируемой 
среды, но отсекатели могут работать и от других источников 
энергии (электропривод и пр.). 

Управление отсекателем может осуществляться с помощью 
автоматического устройства, срабатывающего, например, при рез-
ком понижении давления, либо посредством дистанционного управ-
ления из диспетчерского пункта. 

Отсекатели могут быть использованы также для отключения 
участков трубопровода при ремонте, испытании или ликвидации 
аварии. Их устанавливают на ма- 1 
гистральных трубопроводах через 
каждые 20—40 км. 

Ниже приведены два примера 
применения отсекателей [13. На 

м ^ 

1 * 

5 

Рис. 361. Схема использования крана Рис. 362. Схема использования за-
в качестве отсекателя: движки в качестве отсекателя: 

1 — аккумулятор газа; 2 — диафрагма; 3 — 
двухходовой кран; 4 — клапан для сброса 
газа; 5 — манометр; 6 — поршневой привод 

1 — самописец дифференциального дав-
ления; 2 — клапан управления обрат-
ным потоком; 3 — предохранительный 
клапан; 4 — регулятор; 5 — обратный 
клапан; 6 — обратный поток; 7—пря-
мой поток; 8—пневмопривод; 9—кла-

пан управления прямым потоком 

рис. 361 приведена схема использования крана в качестве отсе-
кающего устройства. Кран имеет поршневой привод, действующий 
от давления газа, транспортируемого по трубопроводу. 

На рис. 362 показана схема использования задвижки в ка-
честве отсечного устройства. Срабатывание задвижки происходит 
при возникновении повышенной скорости среды в месте ее уста-
новки, либо в случае возникновения обратного потока, при этом 
сама задвижка используется в качестве дифференциального 
измерительного устройства. 

Гидравлический расчет отсекателей сводится к установлению 
пропускной способности арматуры и определению перепада 
давлений, при котором отсекатель должен сработать. 
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Г л а в а IV. КОНДЕНСАТООТВОДЧИКИ 
1. УСЛОВИЯ РАБОТЫ КОНДЕНСАТООТВОДЧИКА 

При гидравлическом расчете конденсатоотводчика определяется 
его пропускная способность для открытого клапана. Пропускная 
способность конденсатоотводчика зависит от диаметра отверстия 
в клапане и гидравлического сопротивления выпускной части. 

Клапан периодически открывается и закрывается. Периодич-
ность срабатывания клапана определяется пропускной способ-
ностью конденсатоотводчика, перепадом давлений до и после 
клапана, объемом поплавка и количеством поступающего кон-
денсата. При срабатывании клапана конденсатоотводчика могут 
возникать гидравлические, удары в системе. Кроме того, удары 
клапана по седлу ускоряют износ уплотняющих поверхностей; 
поэтому следует принимать меры для уменьшения частоты сра-
батывания клапана. С этой целью размеры конденсатоотводчика 
выбирают таким образом, чтобы он имел небольшой запас пропуск-
ной способности. 

Расчет пропускной способности конденсатоотводчиков до на-
стоящего времени выполняется приближенно, без учета большого 
числа сложных явлений, которые имеют место при движении 
пара и конденсата. Наиболее часто расчет ведут по холодной воде 
и с учетом полученных данных оценивают расход конденсата 
при заданных условиях. 

Конденсатный поток, состоящий из пара и воды, может дви-
гаться в трубопроводе с паровыми или водяными «пробками», 
с размещением пара и конденсата слоями, а также в виде эмульсии 
пара и воды. На разных участках создаются различные условия 
и различные сочетания потоков. В результате падения давления 
часть конденсата самоиспаряется, благодаря чему образуется 
пар вторичного вскипания. В связи с этим процессы, имеющие 
место при выделении, транспортировке и отводе конденсата, 
приобретают сложный характер. 

Конденсат и вода могут увлекаться движущимся паром, что наб-
людается при движении насыщенного пара со скоростью порядка 
20—30 м/сек и перегретого пара со скоростью 50—80 м/сек и более. 

В конденсатопроводе скорость движения конденсата обычно 
принимается примерно 0,3—2,0 м/сек, меньшие скорости исполь-
зуются в конденсатопроводах меньших диаметров. 

2. РАСЧЕТ КОНДЕНСАТООТВОДЧИКОВ С МЕХАНИЧЕСКИМ ЗАТВОРОМ 

При расчете количества проходящего по трубопроводу не-
охлажденного конденсата во избежание чрезмерного усложнения 
расчетов считают, что пар и конденсат образуют эмульсию с удель-
ным весом конденсатной смеси 
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Где %м — удельный вес пароконденсатной смеси (эмульсии) 
в Г/см3\ 

vn — удельный объем пара в см9/Г; 
К — доля пара; К = (Gn — количество пара; G — об-

щее количество конденсата). 
Давление смеси определяют по формуле 

где Рсм — давление смеси; 
Рк — давление конденсата; 
ук — удельный вес конденсата в Г/см*. 

Расход смеси определяют исходя из расходов конденсата по 
формуле 

G == G l / — исм — ик у ук> 

где GCM — расход смеси; 
GK — расход конденсата. 

Для расчета расхода конденсата через конденсатоотводчик 
при его работе на охлажденном конденсате можно воспользоваться 
обычной формулой расхода воды (несжимаемой жидкости при у = 1) 

Ge= 5,04/ц^ДР т/ч, 

где ДР — перепад давлений на конденсатоотводчике — разность 
давлений до и после конденсатоотводчика во время его 
работы с учетом возможного повышения давления 
за ним за счет гидравлического сопротивления дренаж-
ного трубопровода. 

Коэффициент расхода колеблется от \i = 0,82 для малых 
диаметров отверстий при значительной относительной длине 
отверстия до |х = 0,5-^-0,6 для больших диаметров (в клапанах 
крупных конден сатоотводчи ков). 

Следует иметь в виду, что в условиях, когда конденсато-
отводчик работает на неохлажденном конденсате, имеет место 
самоиспарение конденсата в связи с падением давления в дрос-
сельном отверстии. 

Если условно принять, что общая площадь отверстия / в кла-
пане должна быть равна сумме площадей сечений для пропуска 
пара fn и для пропуска воды то получим формулу f = fn + fe, 
где для воды 

fe = 0М\ 
5 , 0 4 ц | / Д Р 

для пара 
/Л= см2. 2 , 2 7 ц V P\i 
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0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,3 w 2,0 3,0 

&Pf кГ/смг 

Рис. 363. Пропускная способность конденсатоотводчиков 
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Здесь GQ = G — GN (G — общий расход смеси); 
P = Рг — ДР — давление (абсолютное) образования пара 

вторичного вскипания; 
ДР = (1 — Ф2) (РГ — Р2) КГ/СМ2 — перепад давлений на 

конденсатоотводчике (ф ^ 0,9 — коэффициент ско-
рости); 

Yi — удельный вес пара в установке. 
На рис. 363 приведены некоторые данные о фактической про-

пускной способности конденсатоотводчика с открытым поплавком 
конструкции, изображенной на верхней части диаграммы. 

Пропускная способность конденсатоотводчиков с открытым 
поплавком для энергетических установок может быть прибли-
женно определена по формуле 

Ge = 0,032D* / Д Р т/ч, 

где D. — диаметр отверстия в седле клапана в мм; 
ДР — перепад давлений на конденсатоотводчике. 

В табл. 106 приведена пропускная способность на холодной 
воде конденсатоотводчиков с поплавком колокольного типа (см. рис. 
91, в). При работе на горячем конденсате пропускная способность 

Таблица 106 
Пропускная способность на холодной воде конденсатоотводчиков 

с поплавком колокольного типа 

°У1 3 мм 

15, 20, 25 32, 40 50 
Ступени пере-

падов давлений 
*Рм » Д Р б 

в кГ/смг 
Диаметр 

отверстия 
в седле 

Dc в мм 

Макси-
мальная 
пропуск-
ная спо-
собность 
Gq В т/ч 

Диаметр 
отверстия 

в седле 
Dc в мм 

Макси-
мальная 
пропуск -
ная спо-
собность 
G^ в т/ч 

Диаметр 
отверстия 

в седле 
Dc в мм 

Макси -
мальная 
пропуск-
ная спо-
собность 
Gq В т/ч 

От 0,5 до 1,5 9 2,4 Н 6,35 20 7,80 
Свыше 1,5 до 4 6 2,2 10 5,90 14 8,20 

» 4 » 8 4 1,5 7 4,10 10 6,90 
» 8 » 13 3 1,2 5,2 2,95 8 6,30 

в 3—4 раза меньше, чем указано в табл. 106. Значения наиболь-
шей пропускной способности G6T указанные в табл. 106, соот-
ветствуют наибольшему перепаду давлений ДРб . При работе на 
других перепадах давлений ДР^ фактическая пропускная спо-
собность конденсатоотводчика G^ определяется по формуле 

"•-«.V1& 
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Пропускная способность на холодной воде конденсатоотвод-
чика, изображенного на рис. 92, а, приведена в табл. 107. На 
горячем конденсате пропускная способность в 2—3 раза меньше, 
чем указано в табл. 107. 

Таблица 107 
Пропускная способность на холодной воде 

термостатных конденсатоотводчиков с сильфоном 

Перепад даплений, 
ДР в кГ/см* 0,1 0,3 0.5 0,7 0.9 1,0 3 5 6 7 8 10 12 14 16 

G в т/ч 
Dy = 15 мм 0,15 0,25 0,34 0,40 jo,45 0,48jo,83j1,08 1,17 1,27 1,38 1,52 1,66 1,80 2,16 

G в т/ч 
Dy = 20 мм 0,20 0,45 0,60 0,70 0,7в|0,83 1,4 1,9 2,05 :.\20 2,37 2,66 2, SO 3,15 3,75 

Гидравлический расчет конденсатоотводчиков соплового типа 
(рис. 93, б) сводится к следующему. При пропуске охлажденного 

Рис. 364. Номограмма i — s для расчета конденсатоотвод-
чика соплового типа при Р 1 = 11 ата 

конденсата пропускная способность рассчитывается, как обычно. 
При пропуске пара через цилиндрическую насадку имеет место 
критический перепад давлений с соответствующей ему ограни-
ченной скоростью истечения пара. 

Для определения режима работы сопла пользуются диаграм-
мой i — 5. Энтальпия i — теплосодержание; энтропия s — один 
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из параметров состояния газа, определяемый условием 

ds = -у-, 

где ds — бесконечно малое изменение энтропии; 
dq — бесконечно малое изменение количества тепла; 
Т — абсолютная температура. 

Также 
, cdT as = — , 

где с — истинная теплоемкость газа. 
Размерность энтропии та же, что и теплоемкости,—ккал/кг • град. 
Н,а рис. 364 приведен участок диаграммы i — s для пара при 

давлении Рг = 11 апга и графически показан процесс расширения 
пара при одноступенчатом и многоступенчатом сопле. При про-
хождении пара без конденсата через сопло происходит его расши-
рение по линии А Б до критического давления. При этом кине-
тическая энергия превращается за соплом обратно в тепловую 
энергию с приростом энтропии вдоль линии БВ. Понижение дав-
ления пара при его вихревом движении за соплом обозначено 
на диаграмме сплошной линией на участке от В до Ж. 

Штриховые линии соответствуют процессу расширения пара 
при многоступенчатом сопле. В случае применения пяти ступеней 
ни в одной из них не будет звуковой скорости, образующейся 
при критическом перепаде давлений. Весь тепловой напор будет 
распределяться на пяти перепадах. Опыт подтверждает, что при-
менение большого числа ступеней нерационально, хотя и ведет 
к некоторому уменьшению потерь пара. 

При одном сопле скорость будет высокой, но сопло благодаря 
простой форме может быть легко изготовлено из эрозионностой-
кого материала. 



РАЗДЕЛ ВТОРОЙ 

СИЛОВОЙ РАСЧЕТ АРМАТУРЫ 

Г л а в а I. ПЛОТНЫЕ СОЕДИНЕНИЯ 

1. КЛАССИФИКАЦИЯ ПЛОТНЫХ СОЕДИНЕНИЙ 

Силовой расчет служит для определения усилий и моментов, 
необходимых для управления арматурой: сил сопротивлений, 
возникающих в различных элементах арматуры при управлении 
ею (трение в сальниках, трение на уплотняющих кольцах, трение 
в сопряжениях привода и т. д.), усилий вдоль шпинделя задвижки 
или вентиля, усилий на маховике, необходимых для управления 
задвижкой или вентилем как при ручном управлении, так и при 
наличии электроприводов. Силовым расчетом также определяются: 
характеристики пружин предохранительных клапанов, регулирую-
щих клапанов и других устройств, размеры мембран в приводах 
регулирующих клапанов, размеры рычагов, величины грузов их рас-
положение в регулирующих и предохранительных клапанах и т. д. 

Среди соединений деталей арматуры имеется особая группа 
соединений, к которым помимо обычных требований, предъявляе-
мых ко всем соединениям в отношении прочности, жесткости, 
долговечности и т. д., предъявляются еще требования, имеющие 
специфический характер. Они заключаются в том, что между 
соприкасающимися поверхностями деталей, образующих сопряже-
ние, не должна проходить жидкая или газовая среда, находящаяся 
обычно под давлением. Такие соединения называются плотными 
или герметичными (абсолютно плотные с непроницаемой стенкой). 

Требования, предъявляемые к плотным соединениям, иногда 
смягчаются тем, что за определенный промежуток времени до-
пускается пропуск некоторого обычно небольшого количества 
среды. 

Физические свойства и условия обеспечения плотности этих 
соединений изучены еще далеко не полно, хотя имеется ряд работ, 
посвященных исследованию этих вопросов. 

Условия работы, конструкция элементов соединений для раз-
личных условий работы и методы обеспечения плотности в соеди-
нениях могут быть различны. 

Плотные соединения можно разделить на следующие группы. 
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1. По степени плотности: 
абсолютно плотные (герметичные) соединения, через которые 

протечка газа или жидкости совершенно не допускается; 
условно плотные соединения, через которые допускается про-

пуск некоторого количества газа или жидкости. 
2. По характеру действия: 
неподвижные соединения с постоянным уплотнением (фланце-

вые соединения, пробки, резьбовые муфты и пр.); 
подвижные соединения с постоянным уплотнением (сальники, 

поршни, пробки кранов и пр.); 
подвижные соединения с периодическим уплотнением (замки 

затворов, обратных и предохранительных клапанов и т. п.), кото-
рые, в свою очередь, могут быть подразделены на соединения с по-
ступательным, вращательным или винтовым движением. При посту-
пательном движении подвижной детали соединения разъем замка 
может осуществляться путем перемещения ее в плоскости уплотне-
ния— арматура золотникового типа (задвижки) или перпенди-
кулярно к плоскости уплотнения — арматура клапанного типа 
(вентили). 

3. По форме уплотняющей поверхности: 
с плоской уплотняющей поверхностью (фланцы, кольца за-

движек, кольца вентилей и пр.); 
с цилиндрической уплотняющей поверхностью (поршни, саль-

ники и пр.); 
с конической уплотняющей поверхностью (краны, конусные 

затворы и пр.); 
с уплотняющей поверхностью смешанного типа (сферические, 

ножевые, рифленые, гофрированные и т. д.). 
4. По свойствам уплотняющей поверхности: 
с жестким металлическим контактом без промежуточных 

упругих элементов, уплотнение в которых обусловлено тщатель-
ной обработкой соприкасающихся поверхностей (уплотняющие 
кольца задвижек, вентилей и пр.); 

с упруго деформируемыми элементами (кольца поршней, ко-
жаные и резиновые манжеты, шлаговые уплотнения и пр.); 

с упруго-пластически деформируемыми элементами (про-
кладки, набивки и пр.). 

5. По характеру температурного режима: 
работающие при постоянной нормальной температуре; 
работающие при постоянной высокой температуре; 
работающие при переменном температурном режиме. 
6. По наличию смазки-уплотнителя: 
соединения без смазки-уплотнителя; 
соединения со смазкой-уплотнителем.. 
Классификация (см. схему) облегчает и уточняет вопросы 

исследований и расчетов плотных соединений, так как более четко 
очерчивает круг соединений, имеющих общие свойства. 
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С Х Е М А К Л А С С И Ф И К А Ц И И П Л О Т Н Ы Х С О Е Д И Н Е Н И Й 
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2. УСЛОВИЯ, ОБЕСПЕЧИВАЮЩИЕ ПЛОТНОСТЬ СОЕДИНЕНИЙ 

Рис. 365. Схема плотного соединения 

Отключение одной части трубопровода от другой при помощи 
затворов (запорной арматуры) обеспечивается в том случае, когда 
уплотняющие кольца клина, диска или тарелки, плотно сопри-
касаясь с уплотняющими кольцами седла корпуса, образуют 
непрерывный уплотняющий контур — замок, через который среда, 
находящаяся в трубопроводе, пройти не в состоянии. 

В затворах наиболее часто применяются жесткие металличе-
ские уплотняющие кольца, образующие плотные соединения 
с плоской поверхностью сопри-
косновения. Эти соединения 
относятся к подвижным соеди-
нениям с периодическим уплот-
нением. Изучив условия обеспе-
чения плотности в них, можно 
многие из выявленных свойств 
и закономерностей учитывать 
при решении задач обеспечения 
плотности и в других типах 
уплотнений. 

Рассмотрим плотное соедине-
ние с плоской металлической 
уплотняющей поверхностью де-
талей. 

Если сосуд 1 (рис. 365), наполненный жидкой или газовой 
средой, находящейся под давлением, перекрыть диском 2, то на 
него, будет действовать сила гидростатического давления ср£ды 

Qcp = FP кГ, 

где F — площадь действия среды на диск в см2; 
Р — гидростатическое давление в сосуде (избыточное) 

в кГ/см2. 
Чтобы удержать на месте диск 2, необходимо приложить к нему 

снаружи усилие Q = Qcp в направлении, перпендикулярном 
к плоскости соприкосновения сосуда с диском. При этом условий 
обеспечено лишь прилегание торцовых поверхностей и среда не 
будет проходить между двумя соприкасающимися поверхностями 
лишь в том случае, если уплотняющие поверхности представляют 
собой идеальные плоскости. В реальных условиях обработанные 
поверхности имеют определенную степень шероховатости и те или 
иные отклонения от идеальной плоскости. Все применяемые 
способы притирки лишь уменьшают эти отклонения, но не унич-
тожают их полностью. Кроме того, в условиях эксплуатации 
возникают причины, которые вызывают появление дополнитель-
ных искажений плоскости: коробление и упругие деформации 
под действием сил. 
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Чтобы обеспечить гидравлическую плотность соединения, 
необходимо создать силовое взаимодействие между уплотняющими 
поверхностями, т. е. прижать с силой диск к сосуду. 

При действии силы Q > Qcp на соприкасающихся уплотняю-
щих поверхностях создаются определенные удельные давления, 
благодаря чему имеющиеся неровности деформируются. 

Если деформация происходит в пределах упругости материала 
и при этом создаются незначительные остаточные деформации, то 
плотное соединение может оставаться плотным в каждом случае 
приложения силы Q. 

Для создания таких условий необходимо обеспечить тщатель-
ную обработку уплотняющих поверхностей. 

Если на уплотняющих поверхностях отклонение от плоскост-
ности велико и шероховатость значительна, то для обеспечения 
плотности соединения следует приложить большие усилия, кото-
рые создадут на уплотняющих поверхностях большие остаточные 
деформации. 

Считая, что плотное соединение не будет пропускать среду 
лищъ тогда, когда зазоры между уплотняющими поверхностями 
будут меньше диаметра молекулы среды, приходим к выводу, 
что для предотвращения пропуска воды через плотное соединение 
необходимо обеспечить величину зазоров менее 0,003 мк. В то же 
время глубина бороздок на тщательно обработанных и хорошо 
притертых поверхностях металла, обеспечивающих плотность 
соединения, превышает 0,1 мк, т. е. более чем в 30 раз превышает 
диаметр молекулы воды. Отсюда следует, что приведенный выше 
упрощенный подход к вопросам обеспечения плотности является 
неправильным. Плотность соединения обеспечивается совместным 
действием большого количества сложных физических явлений, 
многие из которых еще изучены очень слабо. 

Современное представление о свойствах плотного соединения 
сводится к следующему. 

Абсолютно плотное соединение на практике осуществить трудно, 
и обычно даже через плотное соединение с течением времени про-
сачивается или испаряется какое-то количество среды, но при 
хорошем уплотнении соединения это количество просочившейся 
среды бывает ничтожно малым и им можно пренебречь. 

Величина расхода среды (протечки) через плотное соединение, 
образованное двумя соприкасающимися плоскими металличе-
скими поверхностями (замок затвора), зависит: 

1) от качества поверхности уплотняющих колец (микрогео-
метрии уплотняющей поверхности, волнистости и степени откло-
нения ее от идеальной плоскости); 

2) ширины уплотняющих колец; 
3) разности давлений внутри и снаружи уплотняемого кон-

тура; 
4) материала уплотняющих колец и его состояния; 
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5) свойств среды; 
6) смачиваемости (гидрофильности) или несмачиваемости (ги-

дрофобности) уплотняющих поверхностей; 
7) наличия смазки-уплотнителя между соприкасающимися по-

верхностями; 
8) конструкции затвора; 
9) силового взаимодействия уплотняющих колец — величины 

удельных давлений, создаваемых на уплотняющих кольцах. 
В начальный период работы плотного соединения количество 

просачивающейся через соединение среды не остается постоянным. 
Благодаря явлению облитерации (зарастанию щели) количество 

Рис. 366-. Микронеровности двух соприкасающихся поверхностей: 
а — до приложения усилия; б — после приложения усилия 

протекающей через зазрр среды со временем уменьшается и через 
некоторый промежуток времени приобретает постоянное значение. 
Протёчка среды может при известных условиях со временем пре-
кратиться, если благодаря облитерации' щели зазор заполнится 
фиксированным слоем полярных молекул. Это возможно лишь при 
зазорах, не превышающих 0,02 мм. 

Значение перечисленных выше факторов неодинаково. 
Для объяснения связи между количеством среды, протекаю-

щей через плотное соединение, и свойствами соприкасающихся 
поверхностей предложена следующая теоретическая схема. 

Представим себе поверхности двух соприкасающихся уплот-
няющих колец в увеличенном . виде до (рис, 366, а) и после 
(рис. 366, б) приложения нагрузки. В последнем состоянии вер-
шины гребешков несколько смяты, а имевшиеся ранее зазоры 
уменьшились. Между поверхностями остались извилистые зазоры, 
через которые может проходить среда. 

Если принять, что образованные проходы представляют собой 
капиллярные трубки'диаметром d; то расход среды через каждый 
сантиметр уплотняющего контура соединения будет равен 

(17) 
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где п — число трубок, расположенных на одном санти-
метре уплотняющего контура; 

b — д л и н а трубки (ширина уплотняющего кольца); 
у — удельный вес среды; 
т| — динамический коэффициент вязкости среды; 

Рг — Р2 — разность давлений по обе стороны уплотнения. 
Если принять, что зазоры между поверхностями представляют 

собой плоские каналы, то расход среды через каждый сантиметр 
уплотняющего контура будет равен 

(18) 

где h — зазор между уплотняющими поверхностями; 
со — коэффициент, учитывающий степень заполненности за-

зора. 
Влияние капиллярных явлений можно учесть путем увеличе-

ния или уменьшения разности давлений на условную величину 
давления, зависящую от свойств смачиваемости или несмачивае-
мости уплотняющих поверхностей средой и от размеров щелевых 
зазоров. 

Эти теоретические предпосылки пока не привели к результатам, 
пригодным для практического использования, так как исходные 
схемы лишь условно отображают реальные условия. На самом деле 
в обеспечении плотности соединения играет роль большое коли-
чество факторов, среди которых важное место занимает величина 
силового взаимодействия между уплотняющими кольцами (удель-
ное давление), учесть которое при помощи формул (17) и (18) не 
представляется возможным. 

3. ВЛИЯНИЕ РАЗЛИЧНЫХ ФАКТОРОВ НА ПЛОТНОСТЬ СОЕДИНЕНИЯ 
В ЗАМКАХ ЗАТВОРОВ 

К а ч е с т в о у п л о т н я ю щ и х п о в е р х н о с т е й 
играет решающую роль при удельных давлениях на кольцах 
примерно до 400 кГ/см2. Исследование зависимости величины про-
течки воздуха через плотное соединение с жестким металличе-
ским контактом от чистоты поверхности дало результаты, при-
веденные на рис. 367. Образцы имели диаметр 50 мм, давление 
воздуха Р = 5 кПсм2. 

Графики показывают, что при малых удельных давлениях на 
уплотняющих кольцах протечка воздуха быстро возрастает с ухуд-
шением чистоты поверхности, в то время как при больших удель-
ных давлениях на кольцах влияние чистоты поверхности на вели-
чину протечки значительно меньше. 

Это объясняется тем, что при больших значениях удельного 
давления q поверхности уплотняющих колец сглаживаются более 
интенсивно, чем при малых значениях, и разница в зазорах между 
кольцами для различных классов чистоты становится небольшой. 
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Влияние волнистости поверхности уплотняющих колец и 
влияние степени отклонения поверхности от идеальной плоскости 
на платность соединения также велико, однако до настоящего 
времени данных по этому вопросу не имеется. 

Ш и р и н а у п л о т н я ю щ и х п о в е р х н о с т е й с о -
е д и н е н и я определяет длину капилляра, и, следовательно, 
с увеличением ширины увеличивается сопротивление движению 
жидкости, а также вероятность создания мест закупорки каналов 
путем деформации бороздок. 

Увеличение ширины уплот-
няющих колец способствует 
уменьшению износа колец от 
эрозии в арматуре высокого да-
вления. 

Увеличение ширины уплот-
няющих колец вызывает прямо 
пропорциональное увеличение 
длины пути просачивающейся 
жидкости и, следовательно, со-
гласно формулам (17) и (18), 
должно пропорционально умень-
шить величину протечки. В дей-
ствительности это не имеет места, 
так как вследствие деформации 
деталей в обеспечении плотности 
участвует не вся ширина уплот-
няющего кольца в одинаковой степени. Зазор становится пере-
менным по длине пути движения жидкости между поверхностями. 

Р а з н о с т ь д а в л е н и й в н у т р и и с н а р у ж и 
к о н т у р а (до седла и за седлом), согласно формулам (17) и 
(18), должна оказывать прямо пропорциональное влияние на ве-
личину протечки. Однако выполненные опыты показали, что при 
прочих равных условиях рост протечек «обгоняет» рост разности 
давлений и связь между протечкой и разностью давлений может 
быть выражена приближенно формулой 

G = М (NAP2 + SAP), 

где М, N и S — постоянные коэффициенты, зависящие от ма-
териала, качества обработки уплотняющих по-
верхностей, величины удельных давлений на 
уплотняющих кольцах и прочих условий. 

М а т е р и а л у п л о т н я ю щ и х к о л е ц и е г о с о -
с т о я н и е оказывают значительное влияние на величину про-
течки. Плотность соединения обеспечивается тем, что две поверх-
ности подходят друг к другу настолько близко, что оставшиеся 
зазоры в виде капиллярных щелей затрудняют проход жидкости 
или газа. Величина оставшихся щелей зависит от того, насколько 

Классы чистоты обработки 

Рис. 367. График влияния чистоты пло-
ских металлических уплотняющих по-
верхностей -на протечку воздуха Q при 
различных удельных давлениях на 

кольцах q 
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деформируются гребешки микронеровностей поверхностей дета-
лей. Поэтому, чтобы обеспечить одинаковую степень плотности 
в соединениях, образованных кольцами из твердого металла 
(сталь) и кольцами из мягкого металла (латунь), в первых необ-
ходимо создать большие удельные давления, чем во вторых. 

Процессы, связанные с уплотнением соединения: деформации 
гребешков, изменение размеров и геометрии зазоров и другие 
явления протекают в поверхностном слое металла. Как известно, 
свойства поверхностного слоя могут резко отличаться от свойств 
основного материала. На свойства поверхностного слоя значи-
тельное влияние оказывают геометрия инструмента и режим обра-
ботки. Изменения, связанные с влиянием обработки, могут ска-
заться на толщине слоя до 50 ж/с. При притирке поверхностей 
основной металл почти не обнажается, и в работе участвуют по-
верхностные слои с измененной по сравнению с основным слоем 
металла структурой. Поэтому один и тот же Образец, будучи 
дважды испытан, после двух различных режимов обработки даже 
при одном и том же классе чистоты поверхности может дать раз-
личные результаты. Это приводит к тому, что влияние свойств 
материала по сравнению с влиянием геометрии и микрогеометрии 
оказывается небольшим и разброс точек на кривой, отображающей 
результаты экспериментов, оказывается значительным даже для 
одного и того же образца, последовательно обработанного примерно 
под один и тот же класс чистоты. При этом разница, вызываемая 
различием металла, зачастую перекрывается влиянием других 
факторов, что наиболее характерно для работы уплотняющих 
колец при сравнительно небольших давлениях. При больших 
удельных давлениях (свыше 400 кГ1см2) влияние чистоты поверх-
ности на плотность соединения уменьшается, а влияние материала 
несколько возрастает. 

Поэтому удельные давления на металлических уплотняющих 
кольцах, необходимые для обеспечения плотности в замках, затво-
ров, не имеют между собой большого различия. 

В л и я н и е с в о й с т в ж и д к о с т и н а величину про-
течки определяется в основном вязкостью. В одном и том же 
соединении, при одних и тех же условиях более вязкой среды 
пройдет через зазор значительно меньше, чем менее вязкой. 
Еще большая разница наблюдается при сравнении газовой и 
жидкой сред. 

При прохождении жидкости через капиллярные зазоры и ка-
налы, образованные уплотняющими поверхностями, газовые пу-
зырьки «засоряют» проходы и затрудняют движение жидкости. 
При прохождении же газа капельки жидкости, попавшие в ка-
налы, засоряют их и затрудняют проход среды. 

С м а ч и в а е м о с т ь п о в е р х н о с т е й влияет н а про-
течку в силу известных свойств капилляров. Известно, что даже 
незначительный слой жира на уплотняющих поверхностях уве-
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личивает давление, необходимое для прохождения воды через 
замок затвора. Благодаря хорошему смачиванию металлических 
поверхностей керосин легко проникает через зазоры и щели в отлив-
ках, соединениях и др., поэтому керосином пользуются для ги-
дравлического испытания плотности соединений и отливок в наи-
более ответственных случаях. Считают, что испытание плотности 
керосином без давления примерно соответствует проверке плот-
ности водой под давлением 3—4 кГ/см2. 

Достаточно тщательных опытов по изучению влияния смачи-
ваемости поверхностей на плотность соединений еще не было про-
ведено. 

П р и с у т с т в и е с м а з к и - у п л о т н и т е л я между 
поверхностями соединения при низких давлениях заметно сказы-
вается на его плотности. Во-первых, присутствие смазки ухуд-
шает смачиваемость поверхностей соединения рабочей средой, что 
требует большей разности давлений,1 необходимой для прохожде-
ния среды через капилляры. Во-вторых, при наличии густой 
смазки как бы закупориваются пути прохода среды, что способ-
ствует созданию плотности соединения. 

Применение смазки в кранах значительно улучшает их эксплуа-
тационные качества. В отдельных случаях смазка применяется 
и для уплотняющих колец задвижек. 

При применении смазки конструкция затвора должна преду-
сматривать возможность возобновления слоя смазки, уменьшаю-
щегося в процессе эксплуатации. 

Применяемая смазка не должна растворяться в транспортируе-
мой по трубопроводу среде, не должна испаряться или подвер-
гаться каким-либо химическим изменениям. 

Ж е с т к о с т ь и к о н с т р у к т и в н ы е о с о б е н -
н о с т и з а т в о р о в влияют на плотность в силу упругости 
деталей. В связи с тем, что детали затвора, обеспечивающие "его 
плотность и образующие замкнутую силовую цепь, не являются 
абсолютно твердыми телами, а обладают определенной упругостью, 
их размеры изменяются под действием усилий, связанных с давле-
нием среды. Это влечет за собой изменение силового взаимодей-
ствия уплотняющих колец. 

Для лучшей компенсации влияния этих изменений на плотность 
затвора желательно, чтобы уплотняющие кольца имели малую жест-
кость, т. е. чтобы упругая осевая деформация колец была бы по воз-
можности большой. Это подтверждает хорошая работа полых уплот-
няющих колец из металлического листа с асбестовой набивкой. 

Величины деформаций, искажающих геометрическую форму 
деталей, особенно значительны в деталях арматуры больших про-
ходов, например в деталях больших задвижек. 

Для лучшего обеспечения условий плотности упругие дефор-
мации соприкасающихся точек разных деталей (например, корпуса 
и клина в задвижке) должны быть равными. 
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Рассмотрим влияние жесткости деталей на работу вентиля, 
для чего представим себе вначале вентиль «абсолютно жесткой» 
конструкции, который закрыт до подачи давления в корпус. Для 
плотного перекрытия такого вентиля достаточно к шпинделю при-
ложить усилие Qyt т. е. усилие, определяемое лишь величиной 
удельного давления на уплотняющих кольцах, необходимого для 
создания плотности. В случае подачи давления в корпус под 
клапал силовое взаимодействие уплотняющих колец в рассматри-

ваемом вентиле не изменится, и он 
сохранит состояние-плотного пере-
крытия. 

Иная картина будет при нали-
чии упругих деталей в вентиле. 
Усилие Qy будет недостаточным 
для сохранения плотности после 
подачи давления в корпус; потре-
буется усилие, равное Q^Qy+Qcp> 
так как усилие давления среды Qcpt 
возникающее дополнительно и дей-
ствующее на золотник, в резуль-
тате деформации шпинделя разгру-
зит уплотняющие кольца и оставит 
на них действовать лишь усилие Qy. 
Нами рассмотрена схема в наибо-
лее упрощенном виде и в элемен-
тарном изложении, на самом деле 
влияние упругих свойств деталей 
на работу вентиля сложнее. Но 
несомненным остается положение, 
что упругость деталей имеет боль-
шое значение и оказывает значи-
тельное влияние на величину уси-

лий, необходимых для управления арматурой. На рис. 368 при-
веден график изменения количества пропускаемой вентилем среды G 
при повышении давления Р. Кривые отображают влияние жест-
кости конструкции деталей вентиля на величину протечки. 

Т е м п е р а т у р а также оказывает значительное влияние 
на плотность соединения. С повышением температуры уменьшается 
вязкость среды и изменяются линейные размеры деталей. Дефор-
мация деталей приводит к~нарушению плотности ранее притертых 
соединений. Исследования показали, что плоская поверхность 
диска при нагреве его в одном месте до температуры 60° С иска-
жается и становится не плоской. В связи с этим в наиболее ответ-
ственных случаях (например, в предохранительных клапанах, 
где необходимо обеспечить минимальные удельные давления) 
окончательную притирку уплотняющих колец целесообразно 
производить при рабочей температуре. Это позволит создать такие 
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Рис. 368. График изменения коли-
чества среды при повышении дав-
ления в вентиле Dy= 25 мм после 
закрывания с разными моментами: 
— X — X — подача среды под клапан; 

— О—О— подача среды на клапан 



поверхности, которые с учетом возможных деформаций от действия 
температуры обеспечат плотные соединения в рабочих условиях. 

С и л о в о е в з а и м о д е й с т в и е у п л о т н я ю щ и х 
к о л е ц является управляемым фактором. Изменение удельных 
давлений на уплотняющих кольцах используется для создания 
необходимой плотности в соединениях арматуры при различных 
условиях. 

4. УДЕЛЬНЫЕ ДАВЛЕНИЯ НА УПЛОТНЯЮЩИХ КОЛЬЦАХ 

Многие обстоятельства играют роль в обеспечении плотности 
соединений деталей арматуры, но не все они с должной степенью 
точности могут быть учтены и выявлены. 

Обычно конструкция затвора и размеры уплотняющих колец 
определяются конструктором сообразно назначению изделия; при 
силовом расчете затвора требуется определить усилие, с которым 
одно уплотняющее кольцо должно быть прижато к другому для 
того, чтобы обеспечить плотность замка при 
данных условиях. Величина этого усилия мо-
жет быть определена лишь на основе исполь-
зования экспериментальных данных. 

Обычно считают, что для данного типа 
затвора (вентиль, задвижка и т. д.) величина 
усилия, необходимого для обеспечения плот-
ности, зависит лишь от ширины уплотняю-
щих колец, их материала и давления среды 
(перепад или разность давлений принимается Р и с з69< площадь дей-
равным избыточному давлению среды). При ствия среды между 
этом считают, что состояние уплотняющих уплотняющими коль-
поверхностей соответствует какой-то средней ц а м и 

величине, обеспечиваемой путем притирки. 
Для определения величины удельных давлений, обеспечиваю-

щих определенную степень плотности замка затвора, проведено 
большое количество исследований; однако это еще не привело 
к созданию общепринятых норм вследствие большой разницы 
в результатах исследований. 

Для обеспечения плотности клапанного сопряжения необхо-
димо иметь > 1 , где Q0 — осевое [усилие, действующее на Wcp 
тарелку клапана в сторону закрывания, кГ\ Qcp — усилие от 
давления среды, кГ. 

При определении значения Qcp = FcpP = 0,785D2P кГ не-
обходимо установить истинное значение Fcp — площади действия 
среды, которая зависит от площади проникновения среды между 
уплотняющими поверхностями (рис. 369). При отсутствии про-
течки между кольцами, когда вся площадь, заштрихованная на 
рис. 369, находится под действием давления Р, площадь действия 
среды равна площади проникновения. Величина Fcp зависит от 
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степени совпадения геометрии поверхности уплотняющих колец, 
их макро- и микрогеометрии, а также от силового воздействия на 
клапан как со стороны шпинделя, так и со стороны действия 
среды. Она определяется контуром уплотнения, создаваемым уплот-
няющими кольцами, который зависит и от степени соосности 
шпинделя с клапаном. 

Когда клапан закрыт без давления среды, под действием цен-
трально приложенной силы он деформируется так, как это пред-
ставлено на рис. 370, т. е. раскрытие кольцевого сопряжения 
замка происходит снаружи. Под действием давления среды, воз-
никающего под тарелкой клапана, эта деформация еще больше 

усиливается. В этих условиях наибо-
лее вероятно значение D, близкое 
к Dr. 

Когда клапан закрывается под 
действием давления в начальный мо-
мент соприкосновения колец, пло-
щадь действия среды определяется 
наружным диаметром, т. е. D ^ D H . 
По мере увеличения удельных давле-
ний на уплотняющих кольцах раз-
мер D должен приближаться к Dc. 
Однако для того чтобы выдавить 
среду, оставшуюся в тонком зазоре 

между кольцами, необходимо повышенное усилие и определенный 
отрезок времени. Это действие называется «обрыв струи». 

При силовом расчете арматуры принимают, что действие среды 
распространяется до среднего диаметра уплотняющей поверх-
ности колец DK \ с учетом этого рассчитываются усилия от давле-
ния среды Qcp. Если исходить из этого, то следует считать, что 
на площади колец, где действует среда, не действуют удельные 
давления и если давление среды распространяется в пределах 
диаметра DKt то. усилие Qcp передается на оставшуюся половину 
площади, по которой происходит непосредственное соприкоснове-
ние колец. Такое суждение имеет определенное основание. Однако 
следует иметь в виду, что контур площади проникновения среды 
между кольцами имеет сложную форму, что сами поверхности не 
идеальные плоскости, что фактические удельные давления на 
соприкасающихся (контактирующих) поверхностях значительно 
отличаются от расчетных, что площадь действия среды по мере 
увеличения усилия вдоль шпинделя уменьшается, а площадь 
соприкосновения колец увеличивается, и т. д. Поэтому значения 
необходимых удельных давлений qy имеют определенный услов-
ный характер и опираются в основном на практические данные. 
Уменьшив расчетную величину площади соприкосновения колец, 
необходимо соответственно увеличить удельные давления. В связи 
с этим обычно в технике необходимые удельные давления qy и 
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фактические удельные давления qK относят ко всей площади 
колец. 

Обозначим в условиях обеспечения плотности клапанного 
сопряжения 

Qo = Qcp + Qy> 

где Qy — усилие, на которое Q0 превышает Qcpt достаточное для 
обеспечения плотности сопряжения, т. е. 

Qy = Qo- Qcp. 
Таким образом, 

Qo _ QCP + Qy _ j Qy ^ 
Q'cp Qcp Qcp 

Обозначим 1 + У- = /С0, тогда Q0 = K0QcP-
Wcp 

Назовем Ко коэффициентом перегрузки. Величцна Ко за-
висит от упругих свойств клапана и геометрических параметров 
плоскости соприкосновения уплотняющих поверхностей. 

Для обеспечения плотности кольцевого сопряжения необхо-
димо создать замкнутый контур.уплотнения. Рассмотрим условия 
создания его при отсутствии влияния упругости шпинделя, кор-
пуса и других деталей вентиля, как это имеет место на грузовых 
испытательных стендах, когда Q0, передаваемое на испытываемые 
образцы, постоянно. 

Могут быть предложены две гипотезы и соответственно два 
критерия, определяющих достижение плотности клапанного сопря-
жения. 

1. Образование замкнутого контура уплотнения и обеспечение 
плотности сопряжения достигается при создании достаточных 
удельных давлений qy на уплотняющих поверхностях колец. 

2. Образование замкнутого контура уплотнения и обеспечение 
плотности сопряжения достигается при создании достаточной 
погонной нагрузки qt по периметру уплотнения. 

Здесь 
Чг = ЯуЬ. 

При закрывании клапана без давления среды с усилием Q0, 
достаточным для уплотнения, создается величина удельного дав-
ления на кольцах 

q** nDKb ' 

При подаче среды под клапан с металлическими уплотняющими 
кольцами можно приближенно считать 

_ Qo-Qcp 
Чкс — nDKb * 
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Для клапана с упругими уплотняющими кольцами (резина, 
пластикат полихлорвиниловый и др.) 

q«c ~ nDKb ' 
nD2 

Заменив Q0 = K0Qcp = K0 - f - Я, 

получаем 
<7ко= К о и д к с = ( К 0 - 1 ) ° £ . 

Таким образом, при одинаковом значении К 0 , т. е. когда уплот-
няющее усилие Qy = nDKbq» составляет определенную часть 
усилия от давления среды Qy = ( К 0 — 1) QCP, величина удель-
ного давления до подачи среды и после при разных диаметрах 
различна и зависит также от давления среды Р. Если принять 
для всех колец постоянную ширину Ь, то удельные давления qK0 
и Яке будут пропорциональны произведению DKP. Чтобы сохра-
нить постоянство удельных давлений для различных диаметров DK> 
необходимо, чтобы ширина колец увеличивалась пропорцио-
нально DK. Это на самом деле в конструкциях не имеет места 
(в вентилях и клапанах 6 ^ 0 , 1 5 " ^ Ас), следовательно, при по-
стоянном значении К0 с увеличением -DK удельные давления 
будут возрастать, отношение - ^ - б у д е т равно 

Яке 
Я ко _ Кр 
Яке Ко — 1 

Рассмотрим случай, когда для обеспечения плотности необ-
ходимо создать на кольцах удельные давления, равные qy = qKC = 

сР 
= -J- , что соответствует условиям, когда погонная нагрузка по 
периметру колец не зависит от ширины кольца. Тогда 

Чко _ 1 I Рк. 
Яке 4с ' 

Следовательно, в последнем случае 

Исследования плотности плоских кольцевых соединений вы-
явили следующую закономерность изменения величины удельных 
давлений, необходимых для обеспечения плотности от давления 
среды (рис. 371) для малых и средних давлений. 
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При повышении давления среды Р удельные давления q воз-
растают по кривой, показанной жирной линией. На участке до qKp 
имеет место значительный разброс экспериментальных данных 
(заштрихованная площадь). При достижении критического удель-
ного давления qKp микронеровности и другие дефекты поверхности 
настолько взаимно сглаживаются, что при повышении давления 
их влияние мало, а решающим фактором оказывается влияние 
упругости элементов конструкции. При давлениях свыше РА 
повышение давления вызывает пропорциональное повышение не-
обходимых удельных давлений. После обжатия уплотняющих 
поверхностей с удельным давле-
нием qKp обеспечение плотности 
соединения достигается более 
низкими удельными давлениями 
(штриховая линия OA и далее 
по линии AI). Таким образом, 
после обжатия с удельными дав-
лениями двыше qKp зависимость 
q=f (Р) выражается прямой ли-
нией I. Чтобы обеспечить 
необходимую плотность сопря-
жения, величину удельных дав-
лений приходится выбирать, 
исходя из ограничивающей пря-
мой II—II с применением коэф-
фициента запаса. В соответст-
вии с этим при давлениях, 
близких к нулю, удельное давление не должно быть ниже qmxn. 

Если учесть, что арматура работает после производства гидрав-
лических испытаний на плотность, выполняемых при давлении, рав-
ном условному Ру, и что при испытаниях имеют место удельные 
давления на кольцах qK0, создающие в известной мере обжатие 
уплотняющей поверхности, так как qK0 > qy, то величина qm[n 
может иметь сравнительно малое значение. 

Из последней формулы видно, что при принятом выражении qy 
значение Ко уменьшается с увеличением DK и, следовательно, при 
больших значениях DK величина Ко будет приближаться к еди-
нице, a Q0 к Qcp. При изменениях Р (гидравлические импульсы, 
удары и пр.) может иметь место момент, когда Qcp станет равной 
или даже будет превышать Q0. Таким образом, при одинаковых 
допустимых колебаниях давления и при постоянном значении qy 
особое значение имеет коэффициент запаса для арматуры больших 
диаметров прохода. Для определения структуры формулы, опре-
деляющей величину qy, в первую очередь необходимо знать зави-
симость qy от Р и Ь. 

Линейная зависимость между qy и Р при тщательно притертых 
и предварительно обжатых поверхностях установлена рядом 

5 5 7 

Р, кГ/см3 

Рис. 371. Схематический график необ-
ходимых удельных давлений на уплот-

няющих кольцах 



исследований при малых и средних давлениях и серьезным сом-
нениям не подвергается, могут быть лишь разные мнения о коэф-
фициенте пропорциональности. Меньше выявлено влияние ши-
рины колец. 

Из схемы работы колец, представленной на рис. 370, видно, что 
в работе по обеспечению плотности участвует не вся ширина кольца, 
а часть ее, в связи с этим длительное время считалось, что зави-

ь с Р 
симость qy от b выражается соотношением qy = ; это нашло 

свое отражение в соответствующих формулах. Некоторые экспе-
рименты показали возможность использования такой зависимости, 
однако последние наши исследования, выполненные с плоскими 
кольцами одинаковой ширины от 1 до 7 мм, выявили более резкое 

сР влияние ширины колец, соответствующее зависимости qy = , 

где х находится в пределах от 1,2 до 1,7, причем полученные 
данные для колец шириной 4—5 мм сравнительно хорошо совпа-
дают с применяемыми значениями qy. Более широкие кольца по-
казали меньшие, а более узкие большие значения qy. 

Рассмотрим зависимость qy = . Когда х = 1, величина Qy 

не зависит от ширины колец и, следовательно, Qe также не за-
4 с висит от Ь\ /С0 = 1 + -рг- , как было выведено выше. 
Dк 

При х < 1 с увеличением ширины колец увеличиваются ве-
личины Qy и Q0. При узких кольцах усилие, необходимое для 
закрытия клапана, меньше, чем при широких. 

При х >> 1 с увеличением ширины колец уменьшаются вели-
чины Qy и Q0. В этом случае при широких кольцах усилие, необ-
ходимое для закрытия клапана, меньше, чем при узких. 

Нами рассмотрены условия работы вентиля и клапана при 
подаче среды «под клапан», как наиболее часто применяемые. 
При подаче среды «на клапан» перегрузка колец создается после 
подачи среды. В этом случае , DKP gKo = q^ qnc = qy + -

Величина qy может приниматься небольшой для обеспечения 
плотности при малых давлениях, когда самоуплотнение сопря-
жения еще не достигнуто. Такое же положение имеет место при 
работе задвижек в условиях одностороннего самоуплотнения. 

Заслуживает внимания проблема установления оптимальной 
ширины уплотняющих колец. Какими должны быть кольца: 
широкими или узкими? Имеются сторонники и того и другого 
решения. Положительными качествами широких колец являются: 
меньшие удельные давления на кольцах, в связи с чем требуется 
меньшее усилие закрывания (при х > 1) и. меньшая опасность 
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задирания и прихватывания металла (для задвижек); меньшая 
опасность эрозионного износа при протечках. 

Положительными качествами узких колец являются: меньшие 
размеры деталей арматуры (корпуса, тарелки клапана или клина 
и пр.), упрощение процесса притирки и достижения наиболее 
полного совпадения поверхностей, а также большие возможности 
взаимного обжатия и достижения qKp. 

В некоторых случаях, например в предохранительных клапа-
нах, узкие уплотняющие кольца диктуются необходимостью 
обеспечить четкий обрыв струи и идентичность срабатывания 
клапана, в других случаях, например в задвижках, широкие кольца 
обеспечивают запас долговечности и создают возможность выпол-
нения повторных притирок. 

Таким образом, определение оптимальной ширины колец 
должно производиться с учетом влияния целого ряда конструк-
тивных, технологических и эксплуатационных факторов. 

С увеличением размера арматуры ширина колец увеличивается, 
хотя и не пропорционально DK. Если принять для всех размеров 

сР 
арматуры значения q t = сР, что соответствует qy = -у , то на 
1 см периметра уплотняющего контура колец придется одинаковая 
нагрузка независимо от Ъж, а значение Ко с увеличением DK 
будет уменьшаться, между тем на уплотняющих кольцах большого 
размера достичь такого же качества притирки, как и на малых, 
труднее, да и погрешности форйы на больших кольцах больше, 
чем на малых. Чтобы учесть размерный фактор целесообразно 
ввести поправочный коэффициент Kd> учитывающий необходи-

сР 
мость увеличения qy в случае qy = - у . Это обстоятельство в не-
которой степени может быть учтено, если принять зависимость 

сР 
qy = -7=г , при которой значение qt с увеличением ширины кольца 

V о _ возрастает'. В этом случае К0 = 1 + 4с i f 6 и некоторое увели-

чение Ь с увеличением DK частично компенсирует уменьшение К0 
для больших размеров арматуры. 

В связи с указанным впредь до получения новых досто-
верных данных рекомендуются для применения величины. цЦу 
приведенные ниже, уже используемые в течение целого ряд лет 
и показавшие положительные результаты при силовом расчете 
арматуры. 

Для определения величины нербходимых удельных давлений 
на уплотняющих кольцах запорной арматуры для жидкости при 
нормальной температуре служит общая формула: 

д, = £ + »кГ/ см\ 09) 
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где с — постоянная величина для данного материала колец; 
k — коэффициент, учитывающий влияние давления среды на 

величину удельного давления при заданном материале 
колец; 

Р — рабочее давление среды в кГ!см2\ 
Ь — ширина уплотняющей поверхности кольца в см. 

В табл. 108 приведены частные формулы (19) и некоторые 
цифровые данные для определения qy для жидкости при нормаль-
ной температуре в зависимости от материала уплотняющих колец. 

При пользовании этими формулами необходимо иметь в виду 
следующее. 

1. Величины удельных давлений отнесены к 1 см2 поверхности 
уплотняющих колец. 

2. Данные приведены для колец с плоской поверхностью со-
прикосновения. 

3. Приведенные данные предназначены для обеспечения надеж-
ной плотности при уплотняющих кольцах с тщательно притертой 
поверхностью до 10-го класса чистоты, работающих в технически 
чистой воде или другой жидкой среде (кроме бензина и керосина), 
не загрязненной посторонними твердыми примесями. 

4. При уплотняющих кольцах, изготовленных из разных 
материалов, величина qy принимается по наиболее мягкому ма-
териалу. 

5. Формулы применимы для определения величины удельных 
давлений не свыше qy = 700 кПсм2. 

6. Для отдельных жестких конструкций вентилей и при очень 
тщательной притирке колец (примерно 11-й класс чистоты) до-
пускается снижать удельные давления на 25%. 

7. Повышение температуры требует увеличения удельных дав-
лений. Так, по некоторым'данным, увеличение температуры воды 
с 15 до 100° С потребовало увеличения удельных давлений при-
мерно до 2 раз. 

8. Приведенные в таблицах величины удельных давлений отно-
сятся к арматуре 2—3-го классов плотности (см. табл. 112 и 113). 
Ориентировочно можно считать, что для обеспечения соответ-
ствующей степени плотности нужно обеспечить на уплотняющих 
поверхностях колец чистоту поверхности: 

для 1-го класса плотности — не ниже 11-го класса чистоты 
» 2-го » » » 10-го » » 
» 3-го » » » » 9-го » » 

9. В ответственной арматуре 1-го класса плотности, предназна-
ченной для весьма агрессивных сред, а также для текучих сред — 
водорода, гелия и т. п., рекомендуется значения указанных выше 
удельных давлений увеличивать в 1,8 раза. 

10. Влияние посторонних примесей в среде на величину удель-
ных давлений не может быть точно учтено, так как оно зависит 
от их физических свойств, размеров и степени загрязненности среды. 
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Таблица 108 
Необходимое удельное давление qy (в кГ/см2) на уплотняющих кольцах затворов 

для жидкости при нормальной температуре 

Сталь и 35 + Р Алюминий и его сплавы, полиэтилен, винипласт q 
18 + 0,9Р 

Сталь и 
Уь 

Алюминий и его сплавы, полиэтилен, винипласт q / Vb 

Чугун , бронза й латунь ' i f -
3 0 + Р Резина средней твердости, пластикат полнхлорвиииловый 

4 + 0.6Р Чугун , бронза й латунь ' i f - Vb <У
 = 

Vb 

ъ 
qy для чугуна, латуни и бронзы при Р в кГ/см S 

Ъ "у для стали « твердых сплавов при Р в кГ/см* 

в мм 2.5 4,0 6,0 10 16 25 40 64 80 100 160 в мм 6 1 ю 16 25 40 | 64 | 80 100 160 225 250 320 400 

2,0 75 80 85 90 100 120 160 210 250 290 — . 2,0 90 100 115 130 170 220 260 300 440 580 640 
2,5 65 70 75 80 90 110 140 190 220 260 — 2,5 80 90 100 120 150 200 230 275 390 520 570 — — 

3,0 60 65 70 75 85 100 130 170 200 240 — 3,0 75 80 90 110 140 180 210 245 355 475. 520 650 — 

3,5 55 60 65 70 82 90 120 160 ЦЮ 220 — 3,5 70 75 85 100 130 170 190 230 330 440 480 600 
4,0 50 55 60 65 75 90 110 150 175 200 300 4,0 65 70 80 95 120 155 180 210 310 410 450 560 690 
5,0 45 50 50 60 65 80 100 130 160 185 270 5,0 55 65 70 85 105 140 160 190 275 370 400 500 620 
6,0 40 45 45 50 60 70 90 120 140 170 245 6,0 55 58 65 80 100 130 150 175 250 335 370 460 560 
7,0 40 40 45 50 55 65 85 110 130 155 230 7,0 50 55 60 75 90 120 140 160 230 310 340 425 520 
8,0 35 38 40 45 50 60 75 105 120 145 215 8,0 45 50 55 65 85 110 130 150 220 290 320 400 485 

10,0 32 34 36 40 46 55 70 95 110 130 190 10,0 40 45 50 60 75 100 115 135 195 — — — — 

12,0 30 31 33 37 42 50 64 85 100 120 — 12,0 37 41 47 55 68 90 
14,0 27 29 30 34 39 46 60 80 92 — — 14,0 35 38 43 51 63 84 
16,0 26 27 28 32 35 42 55 75 — — — 16,0 32 36 40 47 60 

П р и м е ч а н и е . Значения qу, получаемые по приведенным формулам, применимы при нормальной температуре для 
всех жидкостей» кроме бензина н керосина. Д л я газообразных сред (воздух, пар н пр.), для бензина и керосина при нормальной 
температуре, а также для жидкостей (кроме масел и других вязких сред) при температуре свыше 100° С удельные давления уве-
личиваются в 1,4 раза. 



Следует признать, что величины qy в значительной степени 
диктуются экономическими факторами. Современное машино-
строение располагает технологическими возможностями для полу-
чения поверхностей уплотняющих колец весьма высокой степени 
чистоты и плоскостности, при которых значения qy могут быть 
снижены по сравнению с обычно применяемыми. Однако высокая 
стоимость изготовления таких поверхностей заставляет искать 
оптимальное решение: обеспечить плотность арматуры, не при-
бегая к чрезмерно большим усилиям на маховике, и в то же время 
сохранить возможность обработки уплотняющих поверхностей 
в условиях серийного производства. 

В результате ручного управления и изменений давления среды 
после закрывания вентиля на уплотняющих кольцах могут воз-
никнуть и часто возникают удельные давления, значительно 
большие, нежели qy. Необходимо предусмотреть при расчете, 
чтобы фактические удельные давления qK не вызывали бы значи-
тельных пластических деформаций и не изменили бы геометрии 
поверхности, полученной притиркой. 

Для этого необходимо выдержать условие 

qy< Як < Яп> 

где qy — удельные давления, необходимые для обеспечения 
плотности соединения; 

qK и qn — соответственно фактические и предельно допусти-
мые удельные давления. 

Значения qn для вентилей приведены в табл. 109. 
Уплотняющие кольца задвижек работают в условиях значи-

тельно более тяжелых, нежели уплотняющие кольца вентилей,, 
так как относительное перемещение колец вызывает износ уплот-
няющих поверхностей, а при больших удельных давлениях воз-
никает опасность заедания (задирания). При расчетах задвижек 
для определения qy рекомендуется пользоваться формулами 
табл. 108. 

Предельно допустимые удельные давления на уплотняющих 
кольцах задвижек приведены в табл. 110. 

В кранах контакт между уплотняющими поверхностями в про-
цессе работы не нарушается, кроме того в них применяется смазка 
уплотняющих поверхностей. Все это создает благоприятные усло-
вия для работы крана и требует для обеспечения плотности зна-
чительно меньших удельных давлений, чем в вентиле и .задвижке. 

Испытания стальных серийных кранов со смазкой заводского 
изготовления при конусности 1 : 7, выполненные автором, пока-
зали, что для обеспечения плотности на воздухе при давлениях 
до 25 кГ/см2 (при нормальной температуре) достаточно удельное 
давление на уплотняющей поверхности 

Цс = 0,045Яраб кГ/см2 
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Таблица 121 

Предельно допустимые удельные давления qn (в кГ/см2) 
на уплотняющих кольцах вентилей^ при t ^ 200° С 

Материал колец Марка Состояние 
материала Твердость 

Латунь ЛС59-1 
ЛМцС58-2-2 

Прокат 
и отливка 

НВ 8 0 - 9 5 800 

Латунь кремни-
стая 

ЛК80-3 Отливка НВ 95—110 1000 

Бронза БрАЖМц 10-3-1,5 Прокат 
и отливка 

НВ 120—170 1000 

Сталь коррозиои-
ностойкая 

Х18Н10Т 
ЭИ654 
ЭИ628, ЭИ629, 
ЭИ448 

Прокат, 
отливка, 
наплавка 

НВ 140-170 
НВ 155-170 
НВ 135-185 

1500 

Сталь нержавею-
щая 

2X13 
1Х17Н2 

То же НВ 200 -300 2500 

Сталь легирован-
ная 

35ХМЮА 
38ХМЮА 

Азотиро-
ванная 

HV 800—1000 3000 

Твердый сплав 
(наплавка) 

Стеллит ВЗК, 
и ЦН2 

Наплавка HRC 4 0 - 4 5 2500 

Твердый сплав Сормайт № 1 Наплавка HRC 48—51 1500 

Резина, пластикат 
полихлорвиниловый 

2P-II Листовая Средней 
твердости 

50 

П р и м е ч а н и я : 
1. Данные приведены для конструкций вентилей, у которых при эзкрыэанни 

не происходит относительного кругового перемещения поверхностей уплотняющих 
колец тарелки клапана и корпуса. 

2. Для конструкций вентилей, у которых тарелка клапана жестко связана 
со шпинделем (изготовлена заодно) и при закрывании вентиля происходит отно-
сительное круговое перемещение поверхностей уплотняющих колец тарелок кла-
пана н корпуса, значения qn принимаются, как у задвижек, поданным табл. 110. 

3. Приведенные значения qn являются ориентировочными. 
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Таблица 121 
Предельно допустимые удельные давления qn (в кГ/см2) 

на уплотняющих4 кольцах задвижек при t ^ 200° С 

Материал колец Марка Состояние 
материала Твердость <7/1 

Чугун серый С Ч 1 5 - 3 2 и др. Отливка НВ 170—220 300 

Латунь ЛС59-1 
ЛМцС58-2-2 
Л62 

Прокат, 
отливка 

НВ 8 0 - 9 5 200 

Латунь кремни-
стая 

ЛК80-3 Отливка НВ 9 5 - 1 1 0 250 

Бронза БрАЖМц10-3-1,5 
БрАЖН 10-4-4 

Прокат, 
отливка 

НВ 120-170 350 

Сталь углероди-
стая 

25Л Отливка 300 

Сталь легирован-
ная 

20ХМЛ Отливка НВ 135-180 350 

То же 35ХМЮА 
38ХМЮА 

Азотиро-
ванная 

HV 800-1000 800 

Сталь кислото-
стойкая 

Х18Н10Т 
ЭИ448 
ЭИ654 
ЭИ628, ЭИ629 

Прокат, 
отливка, 
наплавка 

НВ 140—170 
НВ 135—185' 
НВ 155—170 
НВ 135-185 

150 

Сталь нержавею-
щая 

2X13 (ЭЖ2) Прокат, 
отливка, 
наплавка 

НВ 200—300 250 

Твердый сплав Стеллит ВЗК 
и ЦН2 

Наплавка HRC 40—45 800 

Твердой сплав Сормайт № 1 Наплавка HRC 4 8 - 5 1 500 

П р и м е ч а н и я : 
1. Приведенные значения qn являются ориентировочными. 
2. Значения qn даны в предположении, что оба уплотняющих кольца изго-

товлены из одного и того же материала. 
3. Для аустенитных сталей X18H10T и др. отсутствие задирания не может 

быть гарантировано. 
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с учетом запаса можно принимать qc = 0,06Ррав кГ/см2; qc опре-
делялось так: 

qc = -тг- кГ/см2, гя 
где Qy — осевое усилие вдоль пробки в кГ; 

Fq — проекция конусной поверхности пробки в см2; 

F q = ^ ( D l - D l ) см*. 

Здесь D6 и DH —• наибольший и наименьший диаметры конусной 
части пробки в см. 

Таким образом, используя приведенные значения qci осевое 
усилие вдоль пробки можно определить по формуле 

Qy = qcFq кг. 

Помимо плоских кольцевых уплотнений в арматуре приме-
няются также конусные (рис. 372) с углом <р от 30 до 45°. Конус-
ные поверхности труднее при-
тираются, так как в этом слу-
чае нельзя использовать пло-
ские притиры; крометого, при 
малых значениях угла <р тем-
пературные колебания могут 
привести к защемлению та-
релки, а при больших диа-
метрах седла и больших уси-
лиях расклинивающее дейст-
вие становится настолько 
большим, что может дефор-
мировать вставные кольца. 
Однако в конусном уплотне-
нии менее вероятно защемле-
ние твердых засорителей, а 
удельные давления при тех 
же осевых усилиях обычно бблыиие, чем в плоском. В связи с этим 
при малых диаметрах прохода и ответственной арматуре приме-
няют и конусное уплотнение. 

Из рис. 373 следует, что 
Q = 2N sin ф + 2 7 cos ср, 

где N — реакция конусного кольца; 
Т —- силы трения на поверхности кольца. 

Так как Т = \iKNt где \iK — коэффициент трения, то 
Q = 2N (sin ф + )хк cos ф) , 

или 

Рис. 372. Схема действия сил в конусном 
седле 

Q = 2 A / s i n V ( l + 1 ^ ) . 



Но (см. рис. 372) 

2 N = nDKlq, 

Следовательно, 

откуда 

/ = DH Dc_ 
2 sin ф ' DK = _ Рн + Dc 

2 

Q = t W ^ I 1 ^ ) ' 
Обозначим -j- (D2H — D2

c) = Fq, где Fq — проекция конусной 
поверхности на плоскость отверстия седла. Тогда 

Q 

7V Л 

г / Л-

Я = 

Величина Q/Fq представляет собой удельное да-
вление, получаемое от деления осевого усилия на 
проекцию уплотняющей конусной поверхности. Обо-

0 значим Яс-
Тогда 

Рис. 373. 
Многоуголь-

ник сил 

я = 
Яс 

I V Рк 
tg Ф 

Чтобы обеспечить на конусной уплотняющей поверхности 
удельные давления, равные Яу> в соответствии с табл. 108 при 
расчете можно пользоваться формулой 

Qy = пОкЬпяу, 
где DK = DC + 6; 

b — ширина проекции седла (см. рис. 372); 

л = 1 + tgq> 

Д л я вентилей высокого давления, уплотнение в которых выпол-
няется в виде конуса на золотнике и фаски 0,4—0,6 мм под углом 
45° в корпусе, расчет также ведется по данной формуле, с уче-
том п = 1,3, а необходимые удельные давления принимаются 
равными: 

П р и Ру= 3 2 0 кГ/см2 Яу=Ш кГ/см2 

» Ру= 700 » Яу~ 1150 » 
Для стали и стеллита ВЗК допускается Ь п я у ^ 1200 кГ/см 
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В арматуре применяются также уплотнения с линейным кон-
тактом (рис. 374). В реальных условиях уплотнение происходит 
не по линии, а вдоль полоски небольшой ширины, поскольку под 
действием усилия вдоль шпинделя соприкасающиеся поверхности 
уплотняющих колец деформируются. 

Расчет приведенных на рис. 374, а и б соединений ведется 
с учетом необходимости обеспечения определенного усилия на 
единицу длины соприкасающихся поверхностей* Qy = nDKqi. Зна-
чения qt приведены в табл. 111. 

а) 

Ш Л 

В) 9 

Рис. 374. Уплотнения с линейным контактом: а — ноже-
вое уплотнение радиусного профиля; б — ножевое уплот-
нение углового профиля; в — конусное уплотнение с ли-

нейным контактом 

Так называемые ножевые уплотнения (рис. 374, б) исполь-
зуются в арматуре для загрязненных твердыми частицами сред. 

При линейном конусном уплотнении (рис. 374, в) 

(?1/ = я О ^ / 5 1 п ф ( 1 

Расчет производится по формуле 

Qy = nD^qi. 

Для стали и стеллита ВЗК допускается qt ^ 1200 кГ/см. 

Таблица 111 

Необходимые удельные давления qt для уплотнений 
с линейным контактом при давлении среды Рра15 ^ 25 кГ/см2 

Материал более мягкого уплотняющего кольца в кГ/см 

Мягкая резина и пластикат 
Фторопласт и полиэтилен 

qt = 0 ,4+0 ,6Р р а б 

q = 1 , 0 + Я р а б 
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5. КЛАССИФИКАЦИЯ ЗАТВОРОВ ПО СТЕПЕНИ ПЛОТНОСТИ 

Как указано было ранее, плотное (условно плотное) соедине-
ние иногда пропускает какое-то количество среды. Если эта ве-
личина протечки практического значения не имеет, то соединение 
считается плотным. 

Техническими условиями на изготовление арматуры обычно 
предусматривается; какой пропуск среды допускается при испы-
таниях при закрытом положении затвора. 

Для обеспечения высокой степени плотности затворов необ-
ходимо добиваться чрезвычайно тщательной притирки уплотняю-
щих поверхностей, увеличения удельных давлений на уплотняю-
щих кольцах; повышения жесткости конструкции и т. д. 

Опыт эксплуатации арматуры показывает, что в ряде случаев 
нет необходимости предъявлять к арматуре особо высокие требо-
вания в отношении плотности, так как иногда вполне допустима 
некоторая незначительная протечка среды, которая не отразится 
на эксплуатационных качествах арматуры. В то же время обеспе-
чение высокой степени плотности этих изделий значительно услож-
нило бы технологию изготовления и повысило бы их стоимость. 

Чтобы установить определенную систему в назначении и выборе 
затворов по степени плотности разработана классификация арма-
туры по степени плотности, основные положения которой при-
ведены в табл. 112 и 113 (по ГОСТу 9544—60). 

Таблица 112 

Распределение арматуры по классам плотности 
(ГОСТ 9544—60) 

Класс 
плот-
ности 

Назначение 
Среда для 

испытания на 
плотность 

I Арматура для опасных сред, энергетических 
и ответственных установок, а также концевая 
арматура 

Вода 
Керосин 
Воздух 

II Арматура для безопасных сред Вода 
Воздух 

III Арматура для безопасных сред на Р ^ 4 0 кГ/см2 Вода 

П р и м е ч а н и е . Классификация распространяется на все виды затворов 
(запорной арматуры) с 2000 мм и на Ру< 200 кГ/смш. 
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Таблица ИЗ 
Допускаемый пропуск среды при испытании на плотность 

(по ГОСТу 9544—60) 

Dy в мм 

Класс 
плот-
ности 

До 
5 0 

7 0 
8 0 -

1 0 0 

1о 
to 

ю
 

СМ г— 

2 0 0 т — 

2 & 0 
3 0 0 — 

4 0 0 
5 0 0 -

6 0 0 
8 0 0 -
1 0 0 0 

1200— 
1 4 0 0 / 

1600— 
2 0 0 0 

Пропуск через затвор для воды и керосина (в см*/мин) 
и для воздуха (в дм*/мин) не более 

I Не допускается * 1 3 5 7 

II Не допускается * 1 2 3 5 8 12 18 

III Пропуск 
не допу-
скается * 

1 2 3 7 12 20 40 70 100 

* Допускается образование росы на краях уплотняющих поверхностей, не 
превращающейся в стекающие капли (при испытаниях водой и керосином). Допу-
скается образование неотрывающнхся пузырьков (при испытаниях воздухом). 

При выборе класса плотности и установлении допустимой про-
течки следует учитывать, что в арматуре высоких давлений про-
пуск среды между уплотняющими поверхностями вызывает эро-
зию поверхностей, а при наличии агрессивной среды происходит 
разъедание металла в месте протечки. По мере увеличения щели 
протечка быстро возрастает и арматура выходит из строя. Поэтому 
к арматуре, работающей при высоких давлениях или на агрессив-
ной среде, следует предъявлять повышенные требования в отно-
шении обеспечения плотности. 

Г л а в а II. САЛЬНИКИ 

1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ 

В арматуре наиболее часто применяются сальниковые уплотне-
ния с мягкой набивкой из пеньки или асбеста. В регулирующих 
клапанах для уменьшения сил трения применяются сальники со 
смазкой. Высота сальниковой камеры, высота набивки h и тол-
щина кольцевого слоя 5 выбираются с учетом целого ряда факто-
ров: давления, температуры, степени ответственности изделия 
и пр. 
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Величина h выбирается обычно в пределах от 4s для неответ-
ственных изделий при низких давлениях до 10s — для уплотне-
ния среды при высоких давлениях. 

Толщина набивки выбирается в пределах от s ^ 0,7 Vd c i до 
s = 1,5 Vd„ где dc — диаметр шпинделя в мм. 

В связи с уплотнением материала набивки при сборке перво-
начальная высота набивки, т. е. занимаемый ею объем, умень-
шается. Наибольшее изменение претерпевает набивка из шнуро-
вого асбеста и из пеньки; даже в заранее подготовленных сальни-
ковых кольцах высота также уменьшается под действием усилия 

Таблица 114 
Значения коэффициента kh 

для набивок АС и АПП (НВДТ) 

Рис. 375. Схема сальникового уплот-
нения 

Давле-
" ние Р 
в кГ/см1 

* * 
Давле-

" ние Р 
в кГ/см1 

при сечении 
кольца 
4X4 мм 

при сечении 
кольца 
6x6 мм 

50 0 , 8 8 0 , 8 5 

100 0 ,77 0 , 7 0 

200 0 , 6 2 0 , 5 2 

4 0 0 0 , 5 0 0,41 

600 0 , 4 6 0 ,37 

900 0 , 4 2 0 , 3 3 

затяжки. В табл. 114 приведены экспериментальные значения 
коэффициента снижения первоначальной высоты набивки kh. 
Из табл. 114 ясно, что с увеличением сечения набивки усадка 
материала увеличивается. 

При силовом расчете сальниковых уплотнений требуется опре-
делить необходимое усилие затяжки сальника и силу трения между 
сальниковой набивкой и шпинделем. 

Рассмотрим процесс уплотнения сальника мягкой набивкой 
(рис. 375). 

При нажатии втулки сальника 2 набивка, уплотняясь, раз-
дается в стороны и плотно охватывает шпиндель 1. Одновременно 
с этим набивка прижимается к стенкам крышки 3, благодаря чему 
создается уплотнение между подвижным шпинделем 1 и крышкой 3. 

Выделим кольцевой элемент набивки высотой dy и рассмотрим 
действующие в сальнике усилия. 

Под действием усилия, передаваемого втулкой, в упругой на-
бивке возникает осевое давление Ру, величина которого в связи 
с наличием сил трения изменяется по высоте набивки. 

Благодаря упругости набивки возникает радиальное давле-
ние РХУ величина которого также изменяется по высоте. 
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Величина Ру больше Рх. Примем Ру = пРХУ где п — коэф-
фициент пропорциональности, больший единицы. Величина п не 
является постоянной, так как она зависит от упругих свойств 
материала набивки, степени уплотнения набивки и ряда других 
факторов. Для мягких набивок АС и АПП (НВДТ), изготовлен-
ных в виде колец, были получены значения коэффициента я, 
приведенные в табл. 115. Из таблицы видно, что с увеличением 
давления и с увеличением сечения колец пластичность набивки 
увеличивается, в связи с чем при прочих равных условиях уве-
личиваются и значения Рх. 

Таблица 115 
Значения коэффициента п 

для набивок АС и АПП (НВДТ) 

Таблица 116 
Соотношение 

между коэффициентами ц2 н ^ 

Давле-
ние Р 

в кГ/см2 

п 
Давле-
ние Р 

в кГ/см2 
при сечении 

кольца 
4X4 мм 

при сечении 
кольца 
6x6 мм 

50 5 3,0 
100 3 2,2 

200 2,3 1,8 
400 1,7 1,6 
600 1,5 1.5 
900 1,4 1,4 

Давле-
ние Р 

в кГ/см2 

Для набивки 
А П П 

Для набивки 
АС 

200 И2=1.2Ц1 1 ^ 2 = 1 , 6 ^ 

400 1^2=1,4^1 

600 \i2= 1 ,5^1 |LA2=2,0fX1 

800 ^ 2 = 1 , 6 ^ ! Ш = 2 , 2 ^ 

Характер изменения Ру (а следовательно, и Рх при постоян-
ном значении п) по высоте набивки показан на рис. 375. Изменение 
величины Ру зависит от коэффициентов трения: — между 
сальниковой набивкой и шпинделем и — между сальниковой 
набивкой и крышкой, причем > 

Соотношения между \х2 и щ для сальниковых колец сечением 
4x4 мм при одинаковой чистоте поверхности шпинделя и саль-
никовой камеры приведены в табл. 116. 

2. УСИЛИЕ, НЕОБХОДИМОЕ ДЛЯ ЗАТЯЖКИ САЛЬНИКОВОЙ НАБИВКИ 

Чтобы определить усилие, необходимое для затяжки сальника, 
будем исходить из следующего условия. Плотность сальникового 
соединения будет обеспечена при условии, что на нижнем кольце-
вом участке радиальное давление сальниковой набивки должно 
превышать рабочее давление среды. 

Выше было показано, что пластичность набивки и коэффи-
циенты трения зависят от давления и размеров сечения сальника. 
К этому следует добавить, что созданное усилие затяжки со 
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временем снижается в связи с пластичностью материала набивки 
примерно вдвое за.20 мин для набивок АПП, на 30% для АПРПП 
и АС и на 25% для фторопласта. Со временем снижение давления 
уменьшается и величина давления приобретает постоянное зна-
чение. 

Точный расчет с учетом влияния изменений всех вышеуказан-
ных факторов чрезмерно усложняет вычисления, поэтому для 
решения практических задач приходится принять некоторые упро-
щающие расчет допущения. 

Примем значение п постоянным для всех сечений рассматри-
ваемого сальника. Будем в качестве расчетной величины прини-
мать усредненное значение коэффициента трения |х = ^ 1 , дей-
ствующим на поверхности шпинделя и поверхности сальниковой 
камеры. 

Тогда уравнение равновесия кольцевого элемента набивки 
будет иметь вид: 

я (D + dc) рРх dy = (D2 — d2
c) dPy. 
р 

Эта формула после подстановки в нее Рх = —— и преобразова-
ния примет вид 

dPy __ _ 4|ы dy 
Ру n(D — dc) ' 

Для обеспечения плотности, согласно принятым условиям, 
необходимо иметь в сальниковой набивке Рх = Рраб при у = h. 

Для того чтобы определить давление Ру в сечении, находя-
щемся на расстоянии у от линии АА (рис. 375), интегрируем диф-
ференциальное уравнение и находим интеграл для участка от у 
до hy так как давление в сечении зависит от трения, действующих 
на участке ниже этого сечения 

In Р у = 4 ц Н ~ у 
пРраб п D — dc ' 

Примем = / и = s; тогда 

2 fh=!L 
Ру = пРрабе s . 

Давление Рс, необходимое для затяжки сальника, получим 
при условии у = 0, откуда 

V — 
Рс = пРрабе 

Для удобства выполнения расчета можно использовать выра-
жение 

Рс = ф Рраб, 
2f — 

где ф = пе s —коэффициент пропорциональности (табл. 117). 
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Необходимое усилие затяжки сальника 

Qc = ±(D2-d$Pc кГ. 

Как следует из табл. 115, значение п = 1,4 соответствует усло-
виям наибольшей пластичности набивки, чему способствует повы-
шение давления и увеличение величины s. Принимая п = 1,4, 
получаем наименьшее значение необходимого усилия затяжки. 
Для определения <р при других значениях п достаточно значе-
ния ф, приведенные в табл. 117, умножить на i = - А - . Значе-

Таблица 117 
Значения коэффициентов ф и 1|> 

при л = 1,4 для различных Ppaig и — 

Рабочее 
давление 

Рраб 
ц кГ/см1 

h_ 
s 3,0 3,5 4,0 4,5 5,0 5,5 6,0 6,5 7,0 и 

более 

До 25 
0*=о ,1) 

Ф 2,13 2,28 2,45 2,63 2,82 3,02 3,25 3,47 3,72 До 25 
0*=о ,1) • 1,14 1,39 1,65 1,94 2,22 2,55 2,90 3,26 3,65 

26—63 
0х=0,07) 

ф 1,89 1,98 2,09 2,20 2,31 2,42 2,55 2,68 2,82 26—63 
0х=0,07) + 0,77 0,92 1,08 1,25 1,43 1,61 1,80 2,00 2/24 

64—159 
ОА=0,05) 

Ф 1,73 1,80 1,86 1,93 2,01 2,08 2,15 2,23 2,31 64—159 
ОА=0,05) + 0,53 0,62 0,73 0,84 0,95 1,06 1,19 1,30 1,43 

160—349 
(|ы=0,03) 

Ф 1,59 1,63 1,67 1,70 1,73 1,77 1,81 1,85 1,89 160—349 
(|ы=0,03) + 0,31 0,35 0,42 0,46 0,53 0,59 0,66 0,70 ' 0,77 

350—500 
(ц=0,02) 

Ф 1,52 1,54 1,56 1,58 1,60 1,62 1,64* 1,66 1,68 350—500 
(ц=0,02) 

* 0,18 0,22 0,26 0,29 0,31 0,35 0,37 0,41 0,44 

П р и м е ч а н и е . При PDll< > 500 кГ/см1 следует принимать <р = 1,4, 
= 0,4. р 

ния ф, приведенные в этой таблице, определены из условия, что 
в самом нижнем кольцевом слое путем затяжки сальника создается 
давление на шпиндель, равное рабочему давлению среды, бла-
годаря чему среда не в состоянии отжать набивку и просочиться 
между ею и шпинделем. Это условие может привести к завышен-
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ным значениям ф, в особенности для сальниковых уплотнений 
в арматуре высоких давлений, имеющих большие значения 

Величину ф можно несколько снизить, учитывая следующие 
обстоятельства. 

1. Уплотнение набивки при сборке создается обычно путем 
затяжки сальника не по всей высоте сразу, а отдельными слоями 
друг за другом, что значительно облегчает условия обжатия на-
бивки. 

2. Давление среды, действующее на сальниковую набивку 
снизу, может в некоторых случаях создать усилия, при которых 
сальниковое устройство самоуплотняется, т. е. плотное обжатие 
шпинделя набивкой обеспечивается действием давления среды. 

3. В сальниковых уплотнениях с большой высотой набивки, 
т. е. с большим значением отношения ~ , нет необходимости созда-
вать условия Рх = Рраб при у = Л, так как нормальная работа 
сальникового уплотнения обеспечивается и при меньших у. 

Для запаса прочности болтов сальника должно быть выдер-
жано условие 

Рс ^ 1,2Рраб кГ1см\ 

что относится, главным образом* к арматуре высокого давления, 
так как при низком давлении это условие всегда обеспечено. 

Для быстрого ориентировочного определения необходимого 
усилия затяжки сальника иногда применяют выражение 

Рс = zPpao кГ/см2. 

Значения коэффициента z указаны в табл. 118, 

Таблица 118 
Значения коэффициента г 

Рабочее давление 
Рраб в кГ/см2 

2,5 6' 10 16 25 40 64 100 

Коэффициент z 3,0 3,0 2,6 2,2 2,0 1,5 1,3 1,2 

3. СИЛА ТРЕНИЯ МЕЖДУ САЛЬНИКОВОЙ НАБИВКОЙ И ШПИНДЕЛЕМ 

Сила трения между элементом набивки и шпинделем 

dT = ndcdyPx\L% 

где dy — высота элемента набивки; 
jx — коэффициент трения. 
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Эта формула после преобразования и интегрирования примет 
вид 

Л 
Г 2 

T = ndc\xPpa6)e * dy, 
о 

откуда 

Г = 0 ,5лd c snP p a 6 {e f * - l ) . 
При л = 1,4 

T=2,2dcsPpa6(eV~- l);. Обозначим ' - ^ 

tp = 2,2 \ e f ~ — l ) , тогда T 7 

T = qdcSP^. 
Значения if даны в табл. 117, в которой принято, что коэффи-

циенты трения между набивкой и шпинделем уменьшаются с по-
вышением давления (это подтверждено экспериментами). Кроме 
того, в арматуре для высоких давлений обычно применяются 
шпиндели с более тщательно обработанной поверхностью, часто 
закаленной, шлифованной и полированной, что уменьшает силу 
трения. 

При выборе других значений п величины -ф, принятые по 
табл. 117, следует умножить на коэффициент i = 

При расчете сальниковых уплотнений со смазкой, используе-
мых в регулирующих клапанах, применяется следующая фор» 
мула: 

Т = 1,5 Pmndch кГ, 
где Рт = 0,025 кГ!см2 — удельная сила трения, приходящаяся 

на единицу уплотненной поверхности штока; 
dc — диаметр штока в см; 
h — высота набивки в см. 

Г л а в а III. СИЛЬФОНЫ 
1. УСИЛИЕ, СОЗДАВАЕМОЕ СИЛЬФОНОМ 

Быстрое развитие химии и атомной энергетики вызвало потреб-
ность в арматуре, работающей на агрессивных и радиоактивных 
средах. К этой арматуре предъявляются-повышенные требования 
в отношении плотности всех соединений. Помимо этого должна 
быть обеспечена .безопасность дистанционного обслуживания и 
предусмотрена возможность дистанционного монтажа и демонтажа 
арматуры. Сальниковые уплотнения с мягкой набивкой не удов-
летворяют этим требованиям, так как они требуют периодической 
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Рис. 376. Сильфон 
дельный 

подтяжки, а иногда и замены набивки. В связи с этим быстрое 
развитие получила так называемая сильфонная арматура, в ко-
торой уплотнение соединения шпиндель—крышка обеспечивается 
сильфоном (при поступательном, а иногда и вращательном дви-
жении шпинделя). Сальник в этом случае либо вовсе отсутствует, 

либо играет вспомогательную роль. 
Используются сильфоны также и для вы-

полнения задач привода, в этом случае силь-
фон заменяет цилиндр с поршнем. Иногда ис-
пользуют упругие свойства сильфона и для 
замены пружины, что имеет место при необ-
ходимости установки сильфона. 

Первоначально сильфоны в арматуре 
использовались для целей привода в термо-
статных конденсатоотводчиках, в настоящее 
время наибольшее применение они имеют 
в вентилях. 

Сильфоны изготовляются из полутомпака 
Л80и из коррозионностойкой стали Х18Н10Т 

и других марок, а также из неметаллических материалов (фторо-
пласт и др.). По числу слоев сильфоны бывают однослойные и 
многослойные. К сильфонам предъявляются обычно требования, 
по которым они должны обеспечить определенный ход при рабо-
чем давлении и гарантировать нор-
мальную работу изделия в течение 
достаточного срока, т. е. иметь необ-
ходимую долговечность. Очень часто 
к ним предъявляются также требо-
вания по антикоррозионной устой-
чивости. 

До настоящего времени нет доста-
точно простого и удобного для прак-
тического применения аналитиче-
ского метода расчета сильфонов. 

Некоторые из имеющихся практи-
ческих данных, которые могут быть 
использованы при расчете, приведены 
ниже. Следует иметь в виду, что эти 
формулы и графики дают прибли-
женные величины жесткости и долговечности и в практике могут 
иметь место отклонения от полученных расчетным путем. 

По методу изготовления сильфоны могут быть цельными 
(рис. 376) и сварными (рис. 377); их упругие свойства различны. 

С точки зрения упругих свойств сильфон (при отсутствии дав-
ления среды) можно приравнять к пружине с жесткостью С0, где 

Рис. 377. Сильфон сварной 

С0 = Qyc кГ/мм, 
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где QtJC — нагрузка, кГ (сила упругости сильфона — без дей-
ствия давления' среды) в кГ; 

% — упругий ход сильфона в мм. 
На основном участке (упругого хода) жесткость С0 является 

величиной постоянной, следовательно, приближенный график 
изменения силы от прогиба будет иметь вид прямой линии, про-
ходящей через начало координат (рис. 378). Такой график не вполне 
точно отвечает свойствам сильфона в связи с наличием петли 
гистерезиса (штриховая линия), но для практических целей он 
вполне применим. 

Жесткость цельного однослойного сильфона (рис. 376) при 
отсутствии давления среды может быть определена по формуле 

г _ 2,5EDH ( 1 + 0 . 0 1 3 / 2 ) б2 '4 5 

n(DH-DeY 

где DH и De — наружный и внутренний диаметры сильфона в мм; 
t — шаг гофра в мм; 
б — толщина стенки сильфона в мм; 
п — число гофров в сильфоне; 
Е — модуль нормальной упругости в кГ1мм2. 

Модуль упругости полутомпака J180 равен 11 600 кГ/мм2, 
стали Х18Н10Т — 20 200 кГ/мм2. 

Для упрощения вычислений разработана номограмма значе-
ний у = 2,5 (1 + 0,0Ш2) б2'45, приведенная на рис. 379. 

С использованием номограммы формула для определения 
жесткости приобретает вид 

n(DH-D.)з V кПмм. 

Как видно из формулы, на жесткость сильфона большое влия-
ние (степень 2,45) оказывает толщина стенки б. Вследствие слож-
ности технологического процесса изготовления сильфона толщина 
стенки получает местные изменения и не может быть выдержана 
в жестких допусках. Во всяком случае колебания толщины стенки 
в пределах 10% считаются вполне допустимыми. Это дает значи-
тельные отклонения фактической жесткости сильфона от расчетной. 

Для получения более точных результатов рекомендуется 
в формулу подставлять уточненные значения б = б', полученные 
путем усреднения толщины стенки в соответствии с фактическим 
весом сильфона: 

Б, = ЦФ_ 
он 

где 8Н — толщина стенки по нормали в мм; 
GH — расчетный вес сильфона по нормали; 
вф — фактический вес рассчитываемого сильфона. 

Если жесткость сильфона подсчитана по толщине стенки бн, 
т. е. имеется теоретическая жесткость сильфона, то уточнение 
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Рис. 378. Характеристика сильфона 

0,28 
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Q>24 

0,22 
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Рис. 379. Номограмма для определения коэффициента у. 
Пример: дано б = 0 ,2мм t — 5,5 мм\ находим: Y = 6 ,5 -10" а 



жесткости по усредненной толщине стенки б' можно произвести 
/ б' \2.45 

путем умножения на соответствующее значение » т- е-

Со = С0 (~|^)2 '45 кГ/мм, 
где Со — уточненное значение Со. 

При действии гидростатического давления снаружи или внутри 
сильфона последний деформируется под действием усилия Qcp = 

= PFa, где Fe — площадь действия гидравлического давления 
в см2. Обычно считают 

Fe = 0,7850*, 
где 

В подавляющем большинстве случаев сильфоны работают 
в сжатом состоянии и лишь в редких случаях, на некоторых 
участках хода, — в растянутом. 

При сжатом сильфоне сила упругого сопротивления сжатию 
действует в сторону действия усилия от давления среды, при рас-
тянутом сильфоне — в обратную сторону. 

Это условие можно представить в виде формулы 

QC-Ф = Qcp ± Qyc> 

где Qc(p — сила, передаваемая сильфоном, в кГ. 
Знак «плюс» принимается для сжатого сильфона, «минус» — 

для растянутого. 
В аналогичных случаях (расчет мембран) пользуются понятием 

«эффективная площадь», которая учитывает общий результат 
действия гидравлического давления среды и силы, вызываемой 
силами упругости. Принимают Qc(p = PF9. 

Приравнивая PF3 = Qcp ± QfJC, получаем 

F9 = Q<P * Qw см2. 

В тех случаях, когда усилие от жесткости сильфона имеет 
незначительную величину по сравнению с усилием от действия 
среды величиной Qyc пренебрегают и принимают Qc(p = Qcp. 

На рис. 380 приведен пример расчетного графика из числа 
применяемых при расчете сильфонов. 

График дан для двухслойного сильфона с наружным диа-
метром DH = 27 ± 0,84 мм и внутренним De = 17,3 мм. Шаг 
гофра t = 2,5 мм, = 3,75 см2. 
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Р, кГ/см'1 

Рис. 380. Расчетный график сильфона НС27-12-0,16 X 2: 
1 — линейный ход Я; 2 — жесткость С-, 3 — установочная длина L 



2. ДОЛГОВЕЧНОСТЬ СИЛЬФОНОВ 

Долговечность сильфона определяется числом циклов, ко-
торые он может сделать до разрушения. Разрушение сильфона 
вызывается напряжениями, многократно возникающими в нем 
на сгибе материала, и зависит от величины этих напряжений. 
Напряжения в сильфоне определяются действующим давлением 
среды и ходом (прогибом) сильфона. 
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Рис . 381. Н о м о г р а м м а д л я о п р е д е л е н и я долговечности однослойных 
сильфонов из п о л у т о м п а к а 

Наибольшие напряжения в стенке однослойного сильфона 
от прогиба могут быть определены по формуле 

где v н ' 
о 3 Л 2 In а \ DH и 

у = 2,5(1 + 0,013/2) б2-45 

(определяется по номограмме на рис. 379); 
Я — ход сильфона в мм; 
б — толщина стенки сильфона в мм. 

На основании приведенной формулы можно оценить влияние 
различных параметров сильфона на величину возникающих 
напряжений, а следовательно, косвенно и на долговечность силь-
фона. 

До настоящего времени не получено аналитического выра-
жения для определения долговечности сильфона в зависимости 
от различных действующих факторов. 

Для приближенного определения долговечности цельного 
сильфона из полутомпака в зависимости от величины хода и дав-
ления, выраженных как части от наибольших допустимых, может 
быть использован график на рис. 381. 
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П р и м е р . Определить долговечность сильфона DH = 34 мм 
при 12 гофрах для работы с ходом на сжатие в 4 мм и при внутрен-
нем давлении 0,6 кГ1см2. 

Р е ш е н и е. По табл. 119 определяем наибольший допустимый 
ход для сильфона данных размеров — он равен 8 мм, следова-
тельно, мы используем 50% наибольшего хода. Наибольшее до-
пустимое давление, согласно той же таблице, составляет 3,0 кПсм2, 
следовательно, рабочее давление в данном случае имеет величину 
в 20% от наибольшего. 

Таблица 119 
Данные сильфонов отечественного производства 

из полутомпака J180 (по МН 420—64), однослойных, 
с внутренними посадочными поверхностями 
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12 7,0 1,0 15 0,14 21 0,75 3,2 0,70 10,3 2,1 
16 9,0 1,2 7 0,09 14,5 1,27 0,74 0,40 6,0 1,7 
16 9,0 1,2 20 0,09 29,5 1,27 0,29 0,08 2,0 5,0 
20 10,8 2,2 13 0,11 34 1,96 0,45 0,25 3,0 4,8 
28 18,0 2,0 8 0,12 23 4,3 0,90 0,30 4,0 2,8 
28 18,0 2,7 12 0,12 40 4,3 0,65 0,16 3,5 6,6 
28 18,0 1,8 16 0,12 35,5 4,3 0,53 0,13 3,0 4,5 
34 20,8 2,2 6 0,15 20,5 6,1 1,12 0,34 4,0 2,5 
34 20,8 2,2 12 0,15 33,7 6,1 0,56 0,17 3,2 5,4 
48 30,7 3,5 5 0,14 27 12,2 0,87 0,31 2,5 3,2 
52 34,6 3,4 15 0,12 60,5 15,0 0,20 0,10 2,0 11,0 
60 36,0 4,8 11 0,18 63 18,5 0,29 . 0,13 2,5 11,5 

Соединяя прямой линией точки, соответствующие 50% на 
шкале хода и 20% на шкале давления, мы среднюю шкалу пере-
секаем в точке, соответствующей 1 000 000 циклов, это и составит, 
приближенно, долговечность сильфона при данных условиях. 

Для определения долговечности сильфонов могут быть по-
строены графики, один из которых представлен на рис. 382. 
График выполнен для однослойного сильфона с наружным диа-
метром DH = 38 мм и толщиной стенки б = 0,22 мм при 
12 гофрах. 

Аналогичного типа графики строятся для каждого типоразмера 
сильфона отдельно и отражают влияние на долговечность только 
нагрузочных факторов (давление и ход сильфона). В действитель-
ности долговечность сильфона определяется его напряженно-

582 



СЛ оо 
GO 

Рис. 382. График долговечности сильфона НС38-12-0,22 
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деформированным состоянием, которое зависит от большого 
числа параметров: нагрузочных факторов (давление и ход), гео-
метрических данных (размеры гофров, закруглений, толщина 
материала и пр.) и механических характеристик материала (мо-
дуль упругости и коэффициент Пуассона). 

Расчет сильфонов на основе теории оболочек представляет 
собой очень трудоемкую работу и реализация его в инженерных 

расчетах стала возможной лишь 
с применением электронно-вы-
числительных машин (ЭЦВМ). 
В настоящее время методика 

воооо I I \ I I I I I I I I I такого расчета разработана и 
боооо ^ применяется в ЦКБА для одно-
т о о \ слойных сильфонов [10]. Разра-
20000 
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Рис. 383. График зависимости между 
долговечностью сильфона N (числом 

циклов) и напряжением стдг 

1/U 
L W 

Рис. 384. Сильфон многослойный с 
резьбовыми втулками 

ботан алгоритм расчета напряженно-деформированного состояния 
сильфона, по которому составлена программа для ЭЦВМ типа 
БЭСМ-ЗМ. Расчет производится для группы сильфонов, имеющих 
общую геометрическую модель. В результате расчета для каждого 
из сильфонов определяются все величины, характеризующие на-
пряженно-деформированное состояние сильфона (линейные и угло-
вые деформации, напряжения, эффективная площадь и пр.). Кри-
терием оценки долговечности сильфона является величина oN — 
меридиональное напряжение на опасном участке гофра (в районе 
возле внутреннего радиусного закругления), которое определяется 
на основании данных ЭЦВМ. 

По значению oN определяется ожидаемая долговечность N, 
выраженная в количестве рабочих циклов или нагружений, ко-
торые сильфон может выдержать до разрушения. Для этой цели 
используется экспериментально установленная зависимость 
между N и (Тдг, представленная графически на рис. 383. Эта за-
висимость выражается формулой 

К N = • 
JN 
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Для стали 0Х18Н10Т К = 11-10й и х = 4,42. 
Таким образом, для однослойных сильфонов из стали OX 18Н ЮТ 

Потребная долговечность сильфонов, установленных в постоян-
но действующих регулирующих клапанах, зависит от условий их 
работы и назначения. Она может колебаться от 10 ООО до 1 000 000 
циклов. В особо тяжелых условиях работы сильфонов иногда 
ограничиваются долговечностью в 1500 циклов. 

Некоторые данные о сильфонах отечественного производства 
приведены в табл. 119, 120, 121 и 122. 

Таблица 120 

Данные сильфонов отечественного производства 
из полутомпака JI80 (по МН 425—64), многослойных, 

с внутренними посадочными поверхностями 
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12 6,6 1.0 15 0,14 2 21,2 0,75 5,25 1,20 13 1,1 

28 17,5 2,6 8 0,12 2 28,0 4,3 2,50 0,50 8,2 3,1 

34 20,9 2,2 6 0,12 2 20,5 6,1 1,30 0,36 7,0 2,1 

38 24,2 2.9 6 0,11 2 25,0 7,95 1,00 0,36 5,0 3,2 

38 24,2 2,9 8 0,11 2 32,5 7,95 0,60 0,25 3,0 4,0 

38 26,0 2,7 6 0,15 2 23,5 8,2 3,65 1,10 7,0 2,2 

38 26,0 2,7 8 0,15 2 30,5 8,2 2,74 0,82 7,0 2,1 

38 26,0 2,7 17 0,15 2 53,4 8,2 1,00 0,39 7,3 7,2 

40 26,2 3,0 16 0,17 3 60,0 8,8 1,52 0,74 10 5,8 

50 33,9 3,5 10 0,14 2 43,5 14,1 0,97 0,38 3,0 5,6 

56 36,2 4,3 11 0,20 2 55,6 17,1 1,25 0,47 4,0 7,0 
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Таблица 121 

Данные сильфонов отечественного производства из стали Х18Н10Т 
(по МН 429—64), однослойные с внутренними посадочными 

поверхностями 

Диаметр 
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4 0,12 15,0 1,18 6,0 1,6 17 1,0 
6 0,16 19,0 1,18 12,0 4,6 25 1,5 

8 0,12 22,7 1,18 3,0 0,9 17 2,4 

10 0,12 27,0 1,18 2,4 0,7 17 3,2 

10 0,14 27,0 1,18 3,4 1,3 21,5 2,9 

12 0,12 30,5 1,18 2,0 0,6 17,0 3,8 

15 9,5 1,9 12 0,14 30,5 1,18 1,0 21,5 3,5 

14 0,12 34,5 1,18 1,8 0,5 17,0 4,5 

14 0,14 34,5 1,18 2,5 1,0 21,5 4,2 

14 0,16 34,5 1,18 5,3 2,0 25,0 3,9 

16 0,12 38,0 1,18 1,5 0,4 17,0 5,2 

16 0,14 38,0 1,18 2,1 0,8 21,5 4,8 

18 0,12 42,0 1,18 1,4 0,4 17,0 5,9 

18 0,14 42,0 1,18 1,9 0,7 21,5 5,5 

6 0,12 20,5 1,7 3,2 1,2 17,0 3,0 

6 0,14 20,5 1,7 4,4 1,8 21,5 2,8 

6 0,22 20,5 1,7 7,9 4,5 31,0 2,4 

18 11,5 2,2 10 0,12 30,0 1,7 1,9 0,6 17,0 5,4 

10 0,14 30,0 1,7 2,8 1,3 21,5 5,2 

18 0,18 46,0 1,7 3,0 1,0 26,0 5,4 
22 0,18 56,5 1,7 2,5 0,8 26,0 6,7 

6 0,12 27 2,34 2,9 1,2 11,5 3,3 

10 0,12 40 2,34 1,7 0,8 11,5 6,0 
21 13,5 3,2 10 0,14 40 2,34 2,2 1,0 16,0 5,6 

10 0,18 40 2,34 4,7 2,0 20,0 4,8 
12 0,10 46 2,34 1,2 0,2 8,0 7,7 

14 0,14 53 2,34 2,0 0,7 16,0 8,0 
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Общая длина L 
в мм 

26,1 
35,2 

100,2 
165,0 

24,0 
24,0 
24,0 
24,0 
24,0 

23,1 

24,0 
24,0 

15,80 
15,80 

14,40 
14,40 

15,80 
15,80 
15,80 
15,80 
15,80 

Эффективная 
площадь Fe в см1 

12,0 
0,7 

to сл со 
СЛ о to to 

3,50 

2,20 

3,30 

2,40 
0,95 

0,50 
0,60 

5,50 
5,80 
1,80 
4,20 
1,20 наибольшая 

Ж
есткость С

0 
в кГ

/м
м

 1 I 1 1 to о 
J— О JO j— p 
О ОО OO Q> Ф. о 

0,90 
1,00 

1,00 
0,30 

0,15 
0,17 

2,00 
2,30 
0,50 
1,70 
0,30 наименьшая 

Ж
есткость С

0 
в кГ

/м
м

 

11,0 
5,5 
2,0 
3,0 

6,0 
8,0 

10,5 
6,0 
8,0 

10,5 

00 CD 
О О 

11,5 
8,0 

00 -4 
О о 

8,0 
11,5 
8,0 

11,5 
8,0 

Допустимое наруж-
ное и внутреннее 
давление Р 
в кГ/см* 

2,3 
15,8 
7,0 

22,0 

9.0 
6.1 
6,4 

15,8 
10,7 

CT5 
СЛ 

СП СЛ 
4̂  СП 

12,1 
18,2 

20,8 
20,5 

2,3 
4,7 
9,1 
7,5 

14,7 

Допустимый ход 
в мм 

а •о 
2 
О 
* 

а> х 



Таблица 108 

Данные сильфонов отечественного производства из стали Х18Н10Т (по НАС 350—59). 
Многослойные с резьбовыми втулками (см. рис. 384) для температуры среды t ^ 450° С 
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27± 1 

17,3 
17,0 
17,0 
16,5 
16,0 
16,0 
16,0 

3,8 
3,8 
3,8 
3,8 
3,8 
4,0 
4,0 

12 
9 

12 
10 
4 
9 

13 

0,16 
0,14 
0,16 
0,14 
0,14 
0,16 
0,16 

2 
3 
3 
5 
6 
6 
6 

44±1 
35±1 
44±1 
37±1 
16±1 
36±1 
51±1 

4,0 
6,0 
6,0 
7,0 

29,0 
19,0 
13,0 

25 
30 
40 

160 
225 
225 
225 

7 
7 
6 
4,5 
2 
5 
6 

5000 
1500 
5000 
1500 
1500 
3000 
3000 

НС27 —12 —0,16X2 
НС27 — 9 — 0 ,14X3 * 
НС27 —12—0,16X3 
НС27—10 —0,14X5 
НС27 — 4—0,14Х 6м 
НС27 —9 —0,16X6 * 
НС27—13 —0,16X6 * 

38±1,5 
24,6 
24,6 
24,2 
23,5 

5,5 
5,5 
5,5 
5,5 

16 
12 
12 
13 

0.2 
0,2 
0,2 
0,2 

3 
3 
4 
6 

89± 1,5 
66±1,5 
66±1,5 
72±1,5 

4,0 
5,5 
7,0 

10,0 

30 
50 
80 

225 

17 
8 
8 

10 

3000 
5000 
5000 
3000 

НС38 —16—0,2X3 * 
НС38 —12 —0,2X3 
НС38 —12—0,2 X 4 
НС38 —13 —0,2Хбм 

48±1,5 

32,8 
32,0 
32,0 
31,3 
30,0 
31,3 

5,1 
5,1 
5,1 
5,1 
7.0 
5.1 

10 
16 
10 
10 
13 
16 

0,2 
0,2 
0,2 
0,2 
0,2 
0,2 

2 
4 
4 
6 

10 
6 

52±1,5 
82±2 
52± 1,5 
52±1,5 
93±2,0 
82±2,0 

3,0 
4,0 
6,0 

10,0 
21,0 

6,0 

25 
50 
50 
80 

200 
80 

10 
12 
9 
8 

12 
8 

3000 
5000 
5000 
5000 
3000 
5000 

НС48 —10 —0,2X2 
НС48 —16 —0,2Х 4м 
НС48—10 —0,2Х 4 
НС48—13 — 0,2Х Ю 
НС48 —13—0,2Х Ю * 
НС48 —16 —0,2X6 
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Продолжение табл. 122 
Диаметр в мм 
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Шифр сильфона 

63±2,0 

44,0 
43,3 
43,3 
43,3 
41,0 
40,0 
40,0 
43,8 
41,8 

9,0 
7,6 
9,0 
7.6 
9,0 
9,2 
9,2 
8,9 
7.7 

10 
10 
12 
12 
10 
12 
16 
20 
12 

0,2 
0,2 
0,2 
0,2 
0,2 
0,2 
0,2 
0,2 
0,2 

2 
4 
4 
4 
8 

10 
10 
2 
6 

92±2,0 
77±2,0 

110±2,0 
92±2,0 
90±2,0 

112±2,0 
130±2,0 
180±2,0 
92±2,0 

1,8 
5.6 
3,0 
4.7 
8,0 
9,0 
8,0 
0,8 
5,6 

20 
40 
40 
40 

140 
200 
200 
20 
80 

15 5000 
15 — 

18 1500 
18 6000 
12,5 1500 
12 3000 
16 1500 
30 3000 
12 3000 

НС63-
НС63-
НС63-
НС63-
НС63-
НС63-
НС63-
НС63-
НС63-

-10—0,2X2 
•10 —0,2Х 4м 
-12 — 0,2Х 4 
-12—0.2Х 4м 
-10—0,2Х8м 
•12— 0,2Х 10 * 
16—0,2Х 10 * 
20—0,2X2 * 
1 2 - 0 , 2 X 6 * 

73±2,0 
54,0 
53.5 
53.6 

6,5 
6,5 
6,5 

13 
8 

13 

0,16 
0,2 
0,2 

85±2,0 
54±2,0 
86±2,0 

3,0 
6,0 
3,8 

35 
50 
50 

12 
8 

15 

5000 
3000 
1500 

НС73 — 13 — 0,16Х 5м 
НС73 —8—0,2X6 * 
НС73 —13 —0,2X6 

92±2,0 

71,5 
71,2 
71,0 
71,0 

8,0 
8,0 
8,0 
8,0 

11 
15 
11 
15 

0,2 
0,24 
0,2 
0,24 

90±2,0 
122±2 ,0 
90±2,0 

122±2,0 

5,5 
5,0 
7,5 
7,3 

25 
25 
35 
60 

15 
25 
15 
20 

3000 
1500 
1500 
3000 

НС92—11 —0,2Х 4 
НС92 —15 —0,24X4 
НС92 —11—0,2Х5м 
НС92 —15 — 0,24 X 6м 

126±2 ,0 88,0 
87,5 

12,5 
12,5 

12 
12 

0,3 
0,3 

155±2,0 
155±2,0 

4,0 
5,5 

30 
45 

40 
40 

3000 
3000 

НС126 —12 —0,3X4 * 
НС 126 —12 — 0,ЗХ 6* 

190±2,0 142 17,2 0,3 142±2,0 5,5 15 30 3000 НС190 — 8 - 0 , 3 X 4 * 

П р и м е ч а н н я : 
1 Сильфоны испытываются на 1,25Р. 
2. Для сильфонов, помеченных звездочкой, t < 350° С. 



Г л а в а IV. ПОТЕРИ НА ТРЕНИЕ В ПЕРЕДАЧАХ 

Силы трения в арматуре достигают значительной величины 
и должны быть учтены при расчете арматуры и оценке усилий, 
необходимых для ручного или механического управления арма-
турой. 

Особое значение силы трения приобретают при работе автома-
тически действующей арматуры, где прилагаемые усилия приво-
дов строго рассчитаны. 

Учет сил трения может производиться двумя методами: не-
посредственным подсчетом величины сил трения, действующих 
в данном узле, и введением коэффициента полезного действия 
к. п. д., который представляет собой отношение работы получен-
ной к работе затраченной. 

В механизмах управления арматурой используются различ-
ные передачи: винтовая, зубчатая, червячная, цепная и др. 

Силовой расчет необходимо производить с учетом условий ра-
боты передач в арматуре. 

Ниже приведены некоторые данные по расчету применяемых 
в арматуре передач. 

1. ВИНТОВАЯ ПЕРЕДАЧА 

Винтовая передача обычно рассматривается как преобразо-
ванная наклонная плоскость. Развернем винтовую линию резьбы 
шпинделя на плоскость и представим гайку в виде груза Л, пере-
мещаемого по наклонной плоскости, образованной развернутой 
винтовой линией (рис. 385). 

В работе рассматриваемой передачи следует различать два 
случая: 

1) винт (или гайка) перемещается в сторону, противоположную 
направлению действия сил сопротивления, что имеет -место при 
закрывании вентиля, когда среда действует «под клапан», и при 
закрывании задвижек независимо от направления движения среды; 

2) винт (или гайка) перемещается в ту же сторону, куда на-
правлено усилие, что происходит при открывании вентиля, когда 
среда действует «под клапан». 

Представим осевое усилие Q0, передаваемое гайкой, прило-
женным к резьбе шпинделя в точке М на среднем диаметре 
резьбы dcp (рис. 385) и рассмотрим взаимодействие всех сил, 
приложенных к шпинделю и приведенных к этой точке. 

В точке М усилие Q0 вызывает появление реакции N и силы 
трения Т = |\N, где |i — коэффициент трения. Силы N и Т можно 
заменить их равнодействующей R, наклоненной к оси шпинделя 
под углом а + р, где а — угол подъема винтовой линии резьбы 
шпинделя, р — угол трения, определяемый из условия tgp = \i. 

К точке М следует приложить усилие Qd, создаваемое моментом, 
приложенным к маховику при ручном управлении арматурой 
или к шестерне при наличии электропривода. 

591 



Таким образом, следует считать, что к точке М приложены три 
силы: осевое усилие Q0, реакция шпинделя R с учетом действия 
силы трения и окружное усилие Qd. 

\ г о \ г о \м Hi 

Й 'Во 

N<h f - ' f - ' Р 
сбЫ 

а ) 
м 

Рис. 385. Схема винтовой передачи 

При равномерном вращении винта треугольник сил, образуе-
мый этими силами, должен быть замкнут (рис. 386, а). Из тре-

угольника сил видно, что 

Qd = Qo tg (а + Р) кГ, 
а момент на шпинделе, необхо-
димый для закрывания затвора, 
имеет величину 

M0=Q, o~y t g ( a + р) кГ-см, 

Рис. 386. Условия равновесия 
в винтовой передаче 

сил где tg (а + р) = L — услов-
ное плечо момента (табл. 123). 

Во втором случае при открывании вентиля, среда в котором 
действует «под клапан», усилие Q0 сохраняет направление, а на-
правление действия силы трения изменится на противоположное, 
так как шпиндель будет вращаться в обратную сторону. 

В соответствии с этим треугольник сил будет иметь другой 
вид (рис. 386, б), а величина окружного усилия выразится фор-
мулой 

Qd = Qo tg (а - р) кГ. 
При условиях самоторможения, когда р > а, направление 

окружного усилия изменится на обратное (рис. 386, в), и, приняв 
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это направление положительным, можно представить усилие Qd 
в виде 

Qd = Qo tS (Р - <*) кГ. 
Момент на шпинделе для этого случая 

М0 = Q0 tg (р — а) кГ-см. 

Коэффициент полезного действия винтовой передачи т] можно 
представить отношением: 

для первого случая 
tga . ц = 

tg (а + р) ' 
для второго случая 

= tg ( д - р ) 
1 tga 

Ориентировочные значения коэффициентов трения при дви-
жении для расчетов резьбовых соединений арматуры приведены 
в табл. 124. 

Таблица 124 
Величины коэффициентов трения в резьбе р 

для стальных шпинделей, применяемые 
прн силовом расчете арматуры 

Материал гайки 

Коэффициент трения ц 

Материал гайки 
Резьба вне среды 

Резьба внутри 
изделия 
(в среде) 

Материал гайки 
при хорошей 

смазке 
при слабой 

смазке 

Резьба внутри 
изделия 
(в среде) 

Бронза, латунь, чугун 0,15 0,17 0,20—0,25 

Сталь 0,20 0,25 0 , 3 0 - 0 , 3 5 

Древеснослоистый пластик 
(ДСП) 

0,10 0,12 — 

При трогании с места расчеты арматуры могут проводиться 
с применением коэффициента трения, приближенно равного 

|i' = И- "Ь 0,1. 
В арматуре, работающей на трубопроводах перегретого пара 

высоких и сверхвысоких параметров, резьбовая пара шпиндель— 
гайка также нагревается, в связи с чем уменьшается зазор в резьбе 
и увеличивается коэффициент трения. При- температурах резь-
бового соединения свыше 200° С зазор в резьбовой паре шпин-
дель—гайка должен быть увеличен по сравнению с нормальным 
зазором во избежание заедания резьбы. 
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Некоторые значения коэффициента трения при повышенных 
температурах (при сухом трении) приведены в табл. 125. 

При трогании с места коэффициент сухого трения увеличи-
вается на 30%. В этом случае значения ц,, приведенные в табл. 125, 
следует умножить на 1,3. 

Таблица 125 

Наибольшие значения коэффициента сухого трения ц 
для некоторых материалов при различных температурах 

Материалы деталей 
ц при t п °С 

Материалы деталей 
20 120 225 300 

Х18Н10Т—БрАЖМц 0,25 0,28 0,28 0,34 
Х18Н10Т—ЖЧ2 0,27 0,26 0,35 — 

1Х17Н2—БрАЖМц 0,28 0,28 0,29 0,37 
1Х17Н2—ЖЧ2 0,31 0,31 0,33 — 

2X13—Л МцС 0,30 0,37 — — 

2X13—БрАЖМц 0,25 0,30 0,30 0,34 
2X13—ЖЧ2 0,28 0,28 — — 

Ст. 5—ЛМцС 0,27 0,31 — — 

40Х—БрАЖМц 0,27 0,31 0,33 0,36 
40Х—ЖЧ2 0,22 0,25 — ' — 

2. ЗУБЧАТАЯ ПЕРЕДАЧА 

Учет потерь на трение в зубчатой передаче обычно осуще-
ствляется с помощью к. п. д., который определяется по формуле 

_ _Мв_ 
Л " Mni ' 

где Мв — момент на ведомом -валу; 
Мп — момент на ведущем валу; 

i — передаточное отношение зубчатой передачи. 
Величина к. п. д. зубчатой передачи в основном зависит 

от типа передачи, материала зубчатых колес, способа и качества 
обработки поверхностей зубьев. 

В качестве средних величин можно принять для арматуры 
данные значений к. п. д. одной пары зубчатых колес, приведен-
ные в табл. 126. 
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Таблица 132 

Значения к. п. д. одной пары зубчатых колес, 
принимаемые при расчете арматуры 

Обработка зубьев 

Тип передачи 

Обработка зубьев Цилиндрическая 
с прямыми зубьями 

Коническая 
с прямыми зубьями 

Зубья чугунные литые 

» фрезерованные 

» стальные шлифован-
ные 

Новые—0,8; при-
работавшиеся—0,9 

0,96 

0,97 

Новые—0,75; 
приработавшиеся— 
0,85 

0,95 

0,96 

При последовательной работе нескольких пар зубчатых колес 
общий к. п. д. передачи определяется из произведения 

л = Л 1 - Л 2 - Л з - ' 'Лл> 

где г) — общий к. п. д. всей передачи; 
Лъ Лг> Лз> - -мЛ*— к - п- А- п а Р зубчатых колес, составляющих 

передачу. 
Эта формула не распростра-

няется на планетарные передачи. 

3. ЧЕРВЯЧНАЯ ПЕРЕДАЧА 

Коэффициент полезного дейст-
вия червячной передачи опреде-
ляется по формуле 

где а — угол подъема винтовой 
линии червяка; 

р — угол трения; 
Г)0 — к. п. д. опор. 

При подшипниках качения при-
нимают г)0=0,99, при подшипни-
ках скольжения г\0 = 0,94. 

На рис. 387 (кривая 1) показано изменение коэффициента 
трения |i между стальным закаленным шлифованным червяком 
и бронзовым колесом в зависимости от скорости скольжения. 

Кривая 2 показывает коэффициент трения между стальным 
закаленным шлифованным червяком и червячным колесом из 
древеснослоистого пластика (ДСП). 
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Рис. 387. График зависимости коэф-
фициента трения \i от скорости 

скольжения v в червячной паре 



Применительно к условиям работы арматуры получено: для 
пары стальной червяк—бронзовое червячное колесо ц, ^ 0,08, 
для пары стальной червяк—червячное колесо из ДСП \i ^ 0,05. 

-Л = 1 

4. ЦЕПНАЯ И КАРДАННАЯ ПЕРЕДАЧИ 

В арматуре наиболее часто применяются цепи сварные тяговые 
калиброванные, которые обычно используются для ручного управ-
ления арматурой, расположенной в труднодоступных местах. 

Для одного блока с подшипником скольжения 
можно принять т] = 0,92-5-0,94. 

Схема простейшей карданной передачи приве-
дена на рис. 388. 

Этот тип передачи применяется для дистанцион-
ного управления арматурой как при ручном управ-
лении, так и при электроприводе. 

К. п. д. одной карданной пары выражается 
формулой 

З г Г"» « ( т + * ) + < " ] • 
где Jli — коэффициент трения; 

г — радиус шипа вилки кардана; 
R — расстояние от оси вала до середины 

опоры шипа; 
у — угол между осями. 

5. подшипники и подпятники 
Условия работы подшипников и подпятников 

в арматуре имеют свои особенности, которые за-
ключаются в том, что работа их часто протекает 
при недостаточной смазке, на открытом воздухе, 
при отсутствии тщательного ухода, с длитель-
ными перерывами в работе и т. д. В связи с этим 

значения коэффициента трения должны быть приняты такими, 
чтобы они в полной мере отражали эти условия и обеспечивали бы 
надежную эксплуатацию арматуры. 

Момент трения в цилиндрическом подшипнике скольжения 
определяется по формуле 

мт= VnQ-тг кГ-сму 

где Q — нагрузка в кГ\ 
\хп — коэффициент трения в подшипнике; 
d — диаметр вала в см. 

Средние значения коэффициента трения в подшипниках сколь-
жения при обычно применяемых удельных давлениях указаны 
в табл. 127. 
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Таблица 132 
Средние значения \ini принимаемые в арматуре 

Материал Коэффициент трения в подшипниках \ i n 

вала втулки Хорошая смазка Слабая смазка Трение покоя 

Сталь 
Бронза 
Чугун 
Сталь 

0,05—0,10 
0,06—0,12 
0,10—0,15 

0,10—0,20 
0,12—0,20 
0,15—0,25 

0 ,15-0 ,30 
0,16—0,32 
0 ,20-0 ,40 

Для упрощения расчета часто потери на трение в подшипни-
ках скольжения приближенно учитывают введением в него к. п. д. г), 
который ориентировочно можно принимать: 

Для подшипников скольжения при особо хорошей смазке . rj -- 0,98 
Для подшипников скольжения при нормальной смазке . . т] = 0,96 
Для подшипников качения т] = 0,99 

Опоры для деталей при осевых нагрузках — подпятники — 
в конструкциях арматуры применяются главным образом в виде 

Таблица 128 

Значения коэффициента трения 
принимаемые при расчете арматуры 

Материал 
Н 

бурта | опоры 
Н 

Сталь Бронза 0,20 
» Чугун 0,22 
» Сталь 0,30 

Латунь Чугун 0,20 Рис. 389. Схема работы пяты: а — коль-
цевой; б — шаровой 

кольцевой пяты — на шпинделях, гайках и маховиках (рис. 389, а) 
и в виде шаровой пяты — на шпинделях вентилей (рис. 389, б). 

Для кольцевой опоры, изображенной на рис. 389, а, при со-
пряжении заплечика шпинделя и крышки с вполне достаточной 
степенью точности момент трения можно принять равным 

M6=\i6Q кГ-см, 
где Q — осевое усилие; 

d6 — средний диаметр опоры; d« = <k + d2 

\хб— коэффициент трения в опорах шпинделей, средние 
значения которого приведены в табл. 128. 
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Для шаровой опоры (рис. 389, б) момент трения вычисляется 
по формуле 

Мш = 0 . 2 5 М 2 С 

Расчет момента производится исходя из того, что в месте 
контакта головки шпинделя с опорой создается площадка диа-
метром (рис. 389), который определяется по формуле 

d M = 1,76 | У ^ с м . 

Принимая |яш = 0,3, получаем момент трения в шаровой опоре 
типа шпиндель — тарелка при одинаковых материалах этих 
деталей 

Л4Ш^0,132<2 -]f кГ-см, 

где Q — осевое усилие в кГ\ 
Re — радиус головки шпинделя в см\ 
Е — модуль упругости в кГ/см2. 

При разных материалах шпинделя и тарелки клапана приме-
нима формула приведенного модуля упругости 

р 
Znpue - E l + E2' 

где Ех и Е2 — модули упругости материалов шпинделя и тарелки. 

Г л а в а V. СИЛОВОЙ РАСЧЕТ ВЕНТИЛЕЙ 

1. ОПРЕДЕЛЕНИЕ УСИЛИЙ НА ШПИНДЕЛЕ, 
НЕОБХОДИМЫХ ДЛЯ УПРАВЛЕНИЯ ВЕНТИЛЕМ 

Величина и направление усилий на шпинделе, необходимых 
для управления вентилем, определяются силами сопротивлений, 
действующих в вентиле при перемещении тарелки. Силы сопро-
тивлений создаются в результате гидравлического давления 
на тарелку и шпиндель, трения в сальнике и резьбе, трения между 
головкой шпинделя и тарелкой и т. д. Помимо этого для надеж-
ного перекрытия вентиля необходимо на уплотняющих кольцах 
создать достаточное силовое взаимодействие, определяемое вели-
чиной удельных давлений на уплотняющих поверхностях колец. 
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Величина и направление действия сил сопротивления зависит 
от того, производится ли закрывание или открывание вентиля 

Рис. 390. Схема вентиля и конструкция узла шпинделя 
с тарелкой клапана 

З а к р ы в а н и е вентиля при д в и ж е н и и с р е д ы п о д клапан 

В начале хода закрывания, когда тарелка клапана находится 
в крайнем верхнем положении, силами сопротивления являются 
сила трения в сальнике Т и сила действия давления среды на попе-
речное сечение шпинделя стремящаяся вытолкнуть шпиндель 
из вентиля. 

По мере закрывания вентиля тарелка клапана, приближаясь 
к седлу, перекрывает проход, вследствие чего давление за клапа-
ном уменьшается и, таким образом, увеличивается перепад дав-
лений на клапане. Наибольшей величины этот перепад достигнет 
в закрытом вентиле; когда за тарелкой давление снизится до нуля, 
перепад давлений на клапане будет равен рабочему давлению Рраб. 
В это время давление среды, действующее на тарелку клапана, 
создает силу 

Qcp = 0 , 7 8 5 D \ p p a 6 кГ, 

где DK — средний диаметр уплотняющей поверхности колец в см. 
В связи с уплотнением соединения действие среды считают 

распространяющимся не на всю поверхность уплотняющих колец, 
а на часть ее, ограниченную средним диаметром, значение которого 
вводится в формулу. 
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По мере закрывания вентиля в результате уменьшения дав-
ления за клапаном сила, выталкивающая шпиндель, Qma умень-
шается и при наличии перепада давлений на клапане, равном Рраб 
становится равной нулю. 

Сила трения в сальнике Г принимается постоянной по величине 
независимо от давления, действующего в данный момент в вентиле, 
и всегда направлена в сторону, противоположную перемещению 
шпинделя относительно набивки. Поэтому в зависимости от 
характера движения шпинделя (вращательное, винтовое или посту-
, пательное движение) составляющие силы трения будут 
0 иметь различную величину. 

Для того чтобы вентиль в закрытом виде не пропу-
скал среду, необходимо, как было указано ранее, создать 
силовое взаимодействие уплотняющих колец, при кото-
ром удельные давления на них имели бы величину не 

меньше qyi для чего следует прило-
жить усилие, равное 

Qy = 3,140*4 "Г* 
где Ь — ширина уплотняющих ко-

О 0,05 01 0,15 0,20 0,25 h/Dc % _ ^ л " Н о е давление на уплот-
Открывание ^ няющих поверхностях ко-

лец кГ1см2 
Рис. 391. Схематический график п ' 
изменения усилия вдоль шпин- С перемещением тарелки клапана, 
деля при закрывании вентиля по мере закрывания общее усилие на 

шпинделе увеличивается, достигая 
наибольшей величины при полном перекрытии вентиля. Харак-
тер изменения этого усилия показан на рис. 391. Относительное 
перемещение тарелки hlDc определяется отношением подъема 
тарелки над седлом h к отверстию в седле Dc. График дан для 
условий, когда через вентиль проходит среда, и давление за 
тарелкой падает по мере закрывания вентиля, что создает наи-
большие усилия, необходимые для управления вентилем, но не 
всегда имеет место в условиях эксплуатации. 

В вентилях наиболее часто применяется шпиндель, ввинчи-
ваемый в гайку, расположенную на крышке, а тарелка соеди-
няется со шпинделем шарнирно, как показано на рис. 390. Для 
такой конструкции наибольшее усилие, которое надо создать 
вдоль шпинделя, чтобы обеспечить плотное перекрытие вентиля, 
будет равно 

Qo - • Qcp + Qy + Т sin а. 

Здесь а — угол подъема винтовой линии резьбы шпинделя. 
При расчете по приведенной формуле предусматривается соз-

дание на уплотняющих кольцах удельных давлений, равных qy 
и необходимых для образования плотного замка в затворе. Такие 
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удельные давления в действительности будут созданы, если выдер-
жаны предусмотренные при расчете условия, а именно: закры-
вание вентиля происходит при движении среды, под давлением, 
и в отключенной части трубопровода давление понижается до нуля. 
При работе вентиля в других условиях и при изменении давления 
под клапаном удельные давления не будут сохранять величину qyy 
предусмотренную расчетом, а будут иметь какое-то значение qK, 
величина которого зависит от- упругости деталей вентиля. 

Чтобы выявить влияние этого фактора на работу вентиля, 
рассмотрим вентиль, закрытый с усилием Q0 при отсутствии среды 
в трубопроводе. Под действием этого усилия во всех деталях 

Рис. 392. Схема перемещения плоскости соприкосновения уплотняющих 
колец в вентиле: 

I — положение в момент соприкосновения; // — после воздействия усилия, 
передаваемого шпинделем; III — после подачи среды под давлением 

вентиля, создающих силовое замыкание цепи, в которой распо-
ложены тарелка и корпус, возникнут упругие деформации. 
При подаче давления под клапан величина деформации деталей 
изменится, тарелка несколько переместится, произойдет пере-
распределение усилий в деталях, и удельное давление на уплот-
няющих кольцах снизится. 

Положение уплотняющих колец в момент их соприкосновения 
(рис. 392,1) изменится после приложения усилия (рис. 392, II). 
Таким образом, плоскость А А переместится на величину ; к 
одновременно с этим произойдет упругая деформация шпинделя 

Л' QO на величину кш = —. 

Величина Ск — жесткость цепи деталей, поддерживающих 
уплотняющее кольцо корпуса, и определяется жесткостью эле-
ментов деталей, деформация которых при увеличении давления 
среды уменьшается. Величина Сш — это жесткость цепи деталей, 
поддерживающих кольцо тарелки клапана; она определяется жест-
костью элементов деталей, деформация которых увеличивается при 
повышении давления среды. Главное значение здесь имеет жест-
кость шпинделя. После того как будет создано давление под 
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тарелкой, %к уменьшится до величины %к (рис. 392, III), а цепь 
шпинделя увеличит деформацию до Хш. 

Обозначим усилие взаимодействия колец в данный момент 
(переменную величину) QK\ тогда на верхний узел будет действо-
вать усилие QK + Qcp, а на нижний — QK. 

Определим величину QK в зависимости от Q0, Qcpy Ск и Сш: 
i" _ Q* и QK + QCP Ак — и Ыи = г У ^к ^ш 

причем 
= KLU -f- (Хк — 

Сделав подстановку 
QK + Qcp _ Qo | Qo QK_ 

Сш сш Ск Ск 

получим 

(20) 
Таким образом выражается влияние подачи давления среды 

в вентиль на величину силового взаимодействия колец (а следо-
вательно, и на величину фактически действующих удельных 
давлений) в зависимости от жесткости элементов вентиля. 

Анализ этого выражения приводит к следующим выводам: 
1) для вентиля со шпинделем малой жесткости (упругим) 

при жестких кольцах 

Сш 4- с к 

и выражение (20) приобретает вид 

QK = Q0- Qcp, 
из которого видно, что в таком вентиле давление среды оказы-
вает большое влияние на величину удельных давлений и, чтобы 
(вследствие действия давления среды) не произошло недопустимой 
разгрузки колец, необходимо всегда закрывать вентиль с уси-
лием не менее 

Qo = QK + Qcp\ 
2) для вентиля с жестким шпинделем и упругими кольцами 

^ о , 

Сщ + Ск ' 

и выражение (20) приобретает вид 

QK ^ QO, 

из которого видно, что в таком вентиле давление среды почти 
не оказывает влияния на величину удельных давлений. Это соз-
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дает благоприятные условия для управления вентилем; так, 
для закрывания вентиля при отсутствии потока среды достаточно 
приложить усилие, необходимое для обеспечения плотности, 

Qo = Qy, 
и возникновение перепада давлений на закрытом клапане не нару-
шит плотности замка. 

Отсюда становится понятным стремление конструктора соз-
давать упругие эластичные кольца с применением резины, асбеста 
и тому подобных материалов. 

Открывание вентиля при движении среды под клапан 

Для обычного вентиля (рис. 390) усилие открывания равно 

Qo = Т sin а — Qcp. 

Здесь Г sin а — вертикальная составляющая сила трения в саль-
нике в кГ. 

Если при работе рассчитываемого вентиля может иметь место 
падение давления под клапаном и сохранение давления над 
клапаном, то при открывании будет преодолеваться сила дей-
ствия гидравлического давления на тарелку и необходимое усилие 
получит величину 

Qo = Qcp — Qtun + Т sin а. 

Здесь Quin = 0,785d2
cPpa6 — усилие, выталкивающее шпиндель; 

оно вызывается действием гидравлического давления на площадь 
поперечного сечения шпинделя диаметром dc. 

Закрывание и открывание вентиля при движении среды 
на клапан 

Усилие, необходимое для закрывания вентиля в условиях 
движения среды на клапан, равно 

Qo = Qy+Qmn-QcP + T sin а; 

усилие, необходимое для открывания вентиля, имеет величину 

Qo = QcP — Quin + Т sin а. 

Приведенные выше величины усилий, необходимых для управ-
ления вентилем, соответствуют наиболее распространенной кон-
струкции (см. рис. 390). Во многих случаях конструкции венти-
лей и условия эксплуатации имеют особенности, требующие при-
менение других формул, что должно быть учтено при расчете. 

В табл. 129 даны различные наиболее часто встречающиеся 
варианты конструкций вентилей и приведены соответствующие 
им формулы для определения необходимой величины усилия 
вдоль шпинделя при закрывании вентилей. 
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Формулы для силового расчета вентилей различных конструкций 
Таблица 129 

Изделие 
Эскиз 

изделия узла 

Рассматри-
ваемый 
момент 

управления 
вентилем 

Наибольшее 
усилие вдоль 

шпинделя 

Наибольший 
крутящий 

момент 
на маховике 

Формулы 

Вентиль 
запорный 

с ввинчивае-
мым шпин-

делем 

Конечный 
момент 

закрывания 
Qo = QCP + 

+ Qy + T s i n a 
M = M0 + 
4- Mc + Ми 

Начальный 
момент 

открывания 
Qo = Qo 

м ' = м 0 + 
+ Ме + М'№ 

Усилие от давления среды 
Qcp = 0,785D2

kP 

Усилие, необходимое для 
уплотнения, 

Qy = nDKbqy 

Сила трения в сальнике 
Т = tydcsP 

Момент в резьбе 

M 0 = Q o ^ ~ tg (a + р) 

Момент трения в сальнике 

МС = Т ~ ~ cos a 

Момент трения в пяте 

М ш = 0,132(3,, у ^ ^ 

Момент в резьбе 

K = Qo ( < > ' - « ) 
Момент трения в пяте 



Вентиль 
запорный 

с ввинчивае-
мым шпин-

делем. 
Тарелка 

с разгрузоч-
ным клапаном. 

Движение 
среды — 

«на клапан» 

Конечный 
момент 

закрывания 

В потоке среды: 
при Qy > Qcp 

Qo = Qy~ 
— Qcp + Quin + 

+ T sin a 
при Qy < Qcp 
Qo = Qcp — 

— Quin — T s i n a 
Без потока 

среды 
Qo = Qy + 
+ Qmn + 
+ T sin a 

Начальный 
момент 

открывания 
тарелки 

большого 
клапана 

М = М 0 + 
+ мс + мш 

В потоке среды 

Qo = Qcp -
— Qum + Tsina 

Без потока 
среды 

Q'o = Qo 

м ' = м 0 + + м с + м б 

М'=М0 + 
+ Мс + м'и 

Усилие от давления среды 
Qcp=0,78bD2

KP 

Усилие, необходимое для 
уплотнения, 

Qy = nDKbgy 

Сила, выталкивающая 
шпиндель, 

Qutn = 0 . 7 8 5 4 р 

Сила трения в сальнике 

Т = yfpdcsP 

Момент в резьбе 

M 0 = Q 0 ^ t g ( a - f p ) 

Момент трения в сальнике 

МС = Т cos a 

Момент трения в бурте 

+ ^ M 6 = Q 0 Цб 

Усилие от давления среды 
Qcp ~ 0 , 785D^P ' 

( Р ' — перепад давлений 
на клапане) 



Продолжение табл. 122 

Изделие 
Эскиз Рассматри-

ваемый 
момент 

управления 
вентилем 

Наибольшее 
усилие вдоль 

шпинделя 

Наибольший 
крутящий 

момент 
на маховике 

Формулы Изделие 
нзделня узла 

Рассматри-
ваемый 
момент 

управления 
вентилем 

Наибольшее 
усилие вдоль 

шпинделя 

Наибольший 
крутящий 

момент 
на маховике 

Формулы 

Вентиль 
запорный ма-
лого прохода 
с ввинчивае-
мым шпинде-

лем * 

Конечный 
момент 

закрывания 

Qo ~ Qcp + 
+ Qy + Tsin a 

м = м 0 + 
+ A f c + Мк 

Усилие от давления среды 
Qcp = 0J8SDlP 

Усилие, необходимое для 
уплотнения, 

Qy= nDKbqy 

Сила трения в сальнике 
Т = г|>dcsP 

Момент на шпинделе 

л*о = Qo -^f- tg ( a + p) 

Момент трения в сальнике 

МС = Т Ц - cos a 

Момент трения на кольцах 

MK = QK -Ц^- \iK 

Момент в резьбе 

K=Qo " ^ - t g ( p ' - a ) 

Момент трения на кольцах 

Вентиль 
запорный ма-
лого прохода 
с ввинчивае-
мым шпинде-

лем 

1 

* 

Конечный 
момент 

закрывания 

Qo ~ Qcp + 
+ Qy + Tsin a 

м = м 0 + 
+ A f c + Мк 

Усилие от давления среды 
Qcp = 0J8SDlP 

Усилие, необходимое для 
уплотнения, 

Qy= nDKbqy 

Сила трения в сальнике 
Т = г|>dcsP 

Момент на шпинделе 

л*о = Qo -^f- tg ( a + p) 

Момент трения в сальнике 

МС = Т Ц - cos a 

Момент трения на кольцах 

MK = QK -Ц^- \iK 

Момент в резьбе 

K=Qo " ^ - t g ( p ' - a ) 

Момент трения на кольцах 

Вентиль 
запорный ма-
лого прохода 
с ввинчивае-
мым шпинде-

лем 

1 

* Начальный 
момент 

открывания 
O'o^Qo + ме + м'к 

Усилие от давления среды 
Qcp = 0J8SDlP 

Усилие, необходимое для 
уплотнения, 

Qy= nDKbqy 

Сила трения в сальнике 
Т = г|>dcsP 

Момент на шпинделе 

л*о = Qo -^f- tg ( a + p) 

Момент трения в сальнике 

МС = Т Ц - cos a 

Момент трения на кольцах 

MK = QK -Ц^- \iK 

Момент в резьбе 

K=Qo " ^ - t g ( p ' - a ) 

Момент трения на кольцах 



Конечный 
момент 

закрывания 
Qo = Qcp + 

-hQy + т 
M = M0 + 

+ МШ 

Начальный 
момент 

открывания 
Qo # Qo 

м' = м'0 + 

+ K 

Усилие от давления среды 

Qcp = 0f785Z>2 Р 

Усилие, необходимое для 
уплотнения, 

Qy = ziDKbqy 

Сила трения в сальнике 

Т = )dcsP 

Момент в резьбе 

= Qo t g ( а + р) 

Момент трения в пяте 

Мш= 

Момент в резьбе 

Момент трения в пяте 
м'ш = 4 -



Продолжение табл. 122 

Изделие 
Эс1 

изделия 

*ИЗ 

узла 

Рассматри -
ваемый 
момент 

управления 
вентилем 

Наибольшее 
усилие вдоль 

шпинделя 

Наибольший 
крутящий 

момент 
на маховике 

Формулы 

Вентиль 
дроссельный 
с выдвижным 

шпинделем 

—а 

Vj г / у 
Конечный 

момент 
закрывания 

Qo = QCP + 

+ Q<, + T + 
~h Тшп 

м = м0 + 
+ Мб 

Усилие от давления среды 

Qcp = 0J85D2
kP 

Усилие, необходимое для 
уплотнения, 

Qy = nDKbqy 

Сила трения в сальнике 

Т = t|)dcsP 

Сила трения в шпонке 

QCP + Qy + Tc ш п п 
Вентиль 

дроссельный 
с выдвижным 

шпинделем 

—а 

Vj г / у 
Начальный 

момент 
открывания 

м' = м0 + 

А щ п j 

ViunRcp t g ( a + p ) 
Момент в резьбе 
M 0 = Qo tg (а + р) 

Момент трения в бурте 

Момент в резьбе 
р ' - а ) 



Вентиль 
сильфонный 

Конечный 
момент 

закрывания 

Qo = Qcp + 
+ Qy+ Qyc + 

+ Тщп 
при работе 

сильфона толь-
ко на сжатие 

и при DK > DCp 

м=м0 + 
+ Мб 

Начальный 
момент 

открывания 
Qo = Qo 

м' =м0 + 

Усилие от давления среды 
Qep = 0,785D2

kP 
(если Dcp > DK, то вместо DK 

следует подставлять 
_ Рн +Ре \ Dcp 2 ) 

Усилие, необходимое для 
уплотнения, 

Qy = ztDKbqy 

Усилие сильфона 

Qyc — СрХ 
(Ср —жесткость сильфона; 

X — величина поджатия 
сильфона) 

Сила трения в шпонке 
Тшп — см. выше 

Момент в резьбе 

M0=Q0 **Ltg(a + p) 

Момент трения в бурте 

Мб = QoH6 -у-

Момент в резьбе 

A*o = < 2 o 4 L t g ( p ' " a ) 



Продолжение табл. 122 

Изделие 
Эскиз 

изделия узла 

Рассматри-
ваемый 
момент 

управления 
вентилем 

Наибольшее 
усилие вдоль 

шпинделя 

Наибольший 
крутящий 

момент 
на маховике 

Формулы 

Вентиль 
с выдвижным 

шпинделем 
и с металли-
ческой мем-

браной 

Конечный 
момент 

закрывания 

Qo QCP + 

+ Qp + QM + 
+ Qnp + Тит 

M = M0 + + Мб 

Начальный 
момент 

открывания 
М =Л*о + 

Усилие от давления среды 

Qcp=0,785D2
KP 

Усилие, необходимое для 
уплотнения, 

Qy = nDKbqy 

Усилие мембраны 

QM — см. гл. X 

Усилие пружины 

Qnp —см. гл. X 

Сила трения в шпонке 

Тшп — см. выше 

Момент в резьбе 

M 0 = Qo ^ f - t g ( а + р) 
Момент трения в бурте 

M6=Q0 -у- Цб 

Момент в резьбе 



Вентиль 
запорный 

с резиновой 
мембраной 

Конечный 
момент 

закрывания 

Начальный 
момент 

открывания 

Qo = Qs + + Qy 

Qo + Qo 

м = м 0 + + м б 

м =м0 + 
+ М'б 

Усилие от давления среды 
и сопротивления мембраны 
Qa = PF<pC, где Ф и С — 
коэффициенты 

Усилие, необходимое для 
уплотнения, 

Оу = ЫЯу 

Момент в резьбе 

M 0 = Q0 ^ f - tg ( а + р) 

Момент в бурте 

M6 = Q0 - f - Иб 

Момент в резьбе 

Мп о = 0о -f-tg ( р ' - а ) 

П р и м е ч а н и е . При наличии в крышке верхнего уплотнения сальника следует вычислить усилие на шпинделе, необ-
ходимое для плотного перекрытия сальника. 



2. МОМЕНТЫ НА МАХОВИКЕ, НЕОБХОДИМЫЕ 
ДЛЯ УПРАВЛЕНИЯ ВЕНТИЛЕМ 

Величина крутящего момента, который должен быть приложен 
для того, чтобы создать усилие, необходимое для закрывания 
и открывания вентиля, зависит от типа механизма, преобразую-
щего вращательное движение в поступательное. 

Рис. 393. Диаграмма наи-
больших усилий, которые 
может приложить человек 
со средними физическими 
данными к маховикам раз-

ных диаметров: 
/—один человек обеими ру-
ками; 2—два человека обеи-
ми руками; 3— один человек 

одной рукой 
100 200 300 400 500 600 700 8001)м 

Наиболее часто этот механизм представляет собой, как и на 
рис. 390, винт и гайку. Здесь имеет место следующая зависимость: 

dcp M0 = Qo t g ( « + p), 

где М0 — крутящий момент в кГ!см\ 
Q0 — усилие вдоль шпинделя в кГ\ 

dcp — средний диаметр резьбы шпинделя в см\ 
а — угол подъема винтовой линии резьбы шпинделя; 
р — угол трения tgp = jLt; 
\i — коэффициент трения в резьбе. 

Подсчитанные значения tg (а + р) = L — условного плеча 
момента для шпинделей с трапецеидальной резьбой по ГОСТу 
9484—60 приведены в табл. 123. 

Усилие на маховике QM имеет величину 
л 2 М г 

где DM — диаметр маховика в см. 
Для выбора размера маховика можно воспользоваться диаг-

раммой, изображенной на рис. 393. Она показывает величину 
усилия, которое может быть приложено к маховику в зависимости 
614 



Таблица 130 

Максимальное усилие и крутящие моменты на маховиках 

* 
а? 
0 

При 
управлении 
одной рукой 

При управлении обеими руками 
При управлении 
двумя операто-

рами 
Q 
а Расположение маховика 
X X а о X етЗ 

Любое 
Вертикальное 

(на уровне груди 
или пояса) 

Горизонтальное 
(на уровне груди) 

Горизонтальное 
(на уровне груди) 

2 
а 
Ё • н * V К £ 5 О) а 

' ь ы 
X Я h 

К д Vi 
ftsgK 
* я а « 

| к 
Г ж г 

ь 
5 ж * 

ь 
к к а У Н 4>г" 

>> и 

К д Vi 
ftsgK 
* я а « Р> а * ш Pi в 

O.S Of- Р> а 
о» х о * 

50 19 47,5 19 47,5 18 45 
65 21 68 24 78 23 75 — — 

80 23 92 32 128 30 120 — — 

100 25 125 38 190 36 180 — — 

120 — — 44 264 41 246 2 2 
140 — — 50 350 45 315 — — 

160 — — 56 448 50 400 — — 

180 — — 64 575 55 495 — — 

200 — — 68 680 57 570 100 1000 
225 — — 71 800 61 686 — — 

240 — — 75 900 62 744 110 1320 
250 — — 75 938 62 775 — — 

280 — — 80 1120 64 896 118 1652 
320 — — 83 1328 65 1040 128 1968 
360 — — 85 1530 66 1188 128 2304 
400 — — 85 1700 68 1360 132 2640 
450 — — 82 1845 65 1462 135 3040 
500 — — 75 1875 61 1525 136 3400 
560 — — 75 2100 61 1708 136 3810 
640 — — 75 2400 61 1952 136 4352 
780 — — 75 2700 61 2196 139 5004 
800 — — 75 3000 61 2440 139 5560 
900 — — 75 3375 61 2745 139 6255 

1000 — — 75 3750 61 3050 139 6950 

П р и м е ч а н и е . Диаметр маховика не должен превышать 0,8 строитель-
ной длины арматуры. 
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от его диаметра человеком со средними физическими данными. 
Более точные значения приведены в табл. 130. 

Указанные в таблице усилия являются максимальными 
и для нормальной эксплуатации арматуры желательно, чтобы 

4 
расчетное усилие на маховике имело бы величину -у усилия, 
приведенного на диаграмме; поэтому при выборе маховика реко-

мендуется крутящий момент, 
полученный расчетом, умно-
жить на 1,25. 

Приведенные усилия на ма-
ховике допустимы лишь как 
кратковременные; длительное 
управление арматурой при та-
ких условиях недопустимо. По-
этому эти данные применимы 
лишь для сальниковой армату-
ры, где наибольшее усилие соз-
дается в конечный момент закры-
вания или начальный момент 
открывания. Для сильфонной 
арматуры, где значительные 
усилия вдоль шпинделя дейст-
вуют на протяжении всего хода 
шпинделя, следует принимать 
при расчете усилия, уменьшен-
ные в два раза по сравнению 

is 20 ?5 32 чо 50 70 80 wo с данными диаграммы на рис. 
у,мм 393 и табл. 130. 

Рис. 394. График расчетных крутя- Формулы для определения 
щих моментов на маховике, необхо- крутящих моментов При Откры-
димых для закрывания некоторых вен- в а н И и И закрывании вентилей 

тилей 
различных конструкции приве-
дены в табл. 129. 

Для быстрого ориентировочного определения величины кру-
тящего момента на маховике и вентилях размеров от Dy = 15 мм 
до Dy = 100 мм при рабочих давлениях 16, 25, 40, 64 кГ1см2 

на рис. 394 приведены графики, построенные по расчетным данным. 

Г л а в а VI. СИЛОВОЙ РАСЧЕТ РЕГУЛИРУЮЩИЕ 
И ПРЕДОХРАНИТЕЛЬНЫХ КЛАПАНОВ 

1. РЕГУЛИРУЮЩИЕ КЛАПАНЫ 

Регулирующие клапаны имеют два основных элемента: дрос-
селирующее устройство в виде седла и плунжера и привод, слу-
жащий для перемещения плунжера. В некоторых случаях плунжер 

М', кГм 
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перекрывает седло не непосредственно, а с помощью мембраны 
(мембранные или «диафрагмовые» клапаны — см. рис. 102) или 
шланга (шланговые клапаны — см. рис.108). Если плунжер 
разгружен от усилий, создаваемых гидравлическим давлением 
среды, то силовая характеристика регулирующего клапана цели-
ком определяется приводом. Если плунжер частично или пол-
ностью не разгружен и воспринимает давление среды, то он ча-
стично или полностью принимает на себя функции привода, 
и силовая характеристика регулирующего клапана определяется 
результатами совместного действия сил на плунжере и при-
воде. 

Регулирующие клапаны могут управляться с помощью электро-
моторного исполнительного механизма либо пневматического или 
гидравлического (мембранного или поршневого) привода. Электро-
моторный привод осуществляет двустороннее движение шпин-
деля и не требует применения грузов или пружин. Мембрана 
и поршень обычно используются в регулирующей арматуре как 
источник одностороннего движения, для возврата требуется 
обеспечить силовое замыкание, что осуществляется грузом, пру-
жиной или мембранным устройством с противодавлением. В ка-
честве источника энергии для привода можно использовать либо 
давление сжатого воздуха специальной системы управления 
(регулирующие клапаны), либо давление рабочей среды, транс-
портируемой по трубопроводу (регуляторы прямого действия). 

Задача привода регулирующего клапана заключается в том, 
чтобы создать определенную зависимость 

h = / {Р)> 
где h — ход плунжера в мм\ 

Р — давление на приводе в кГ/см2. 
Зависимость между давлением в трубопроводе и давлением 

на приводе обеспечивается в регуляторах непрямого действия 
соответствующей системой преобразования; в регуляторах пря-
мого действия давление на приводе равно отрегулированному 
давлению в трубопроводе. 

В регулирующем клапане в процессе регулирования все время 
обеспечивается равновесие между усилием привода (включая 
и усилие неуравновешенного плунжера) и усилием нагрузки, 
созданным грузом или пружиной. 

Силовой расчет регулирующего клапана с мембранным приво-
дом сводится к определению основных размеров мембранно-
пружинного привода и к выявлению нечувствительности клапана. 

Давление воздуха над мембраной в процессе работы клапача 
изменяется от Рг в начале хода до Р2 в конце хода. Каждой вели-
чине давления между Рх и Р2 должно соответствовать определен-
ное положение плунжера. При проектировании следует обеспе-
чить с наибольшей точностью пропорциональную зависимость 
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между приращением давления среды, действующей на мембрану, 
и приращением хода плунжера (т. е. приращением хода мембраны). 

Характер регулирования режима движения среды по трубо-
проводу определяется характеристикой плунжера. Иногда в це-
лях корректировки или изменения характера регулирования 
между мембраной и клапаном устанавливают преобразующий 
механизм. 

Силовой расчет мембранного привода приведен в гл. X. 
Для расчета привода должны быть подготовлены данные о зна-

чениях Рг и Р 2 , величинах хода плунжера и перестановочного 
усилия Q. Давление Рх представляет собой давление трогания 
с места и в существующих конструкциях принимается равным 
0,2 кПсм2. Давление Р2 принимается равным 1,0 кПсм2. Таким 
образом, Р2 — Рг = ДРь = 0,8 кГ/см2. 

Величина Д Р д представляет собой д и а п а з о н и з м е н е -
н и я к о м а н д н о г о д а в л е н и я н а приводе и равна изме-
нению давления на мембране, необходимому для перестановки 
плунжера из одного крайнего положения в другое. 

При выборе привода желательно использовать мембрану наи-
меньшего диаметра, что обеспечивает возможность применения 
пружины с наименьшим усилием. Однако применение такой мем-
браны вызывает увеличение неравномерности движения плунжера 
в связи с большим влиянием изменения эффективной площади 
мембраны на усилие, передаваемое тарелкой, и увеличение зоны 
нечувствительности регулятора при тех же силах трения. 

Необходимое перестановочное усилие определяется в зависи-
мости от схемы работы регулирующего клапана: «нормально от-
крыт» — схема НО или «нормально закрыт» — схема НЗ. 

Для регулирующих клапанов, работающих по схеме НО, 
наибольшее необходимое перестановочное усилие привода (в конце 
хода без учета жесткости пружины) будет равно 

Q6 = APf-G+T кГ, 
где ДР — перепад давлений на плунжере, т. е. разность давлений 

до и после плунжера при закрытом его положении, 
в кГ!см2\ 

f — неуравновешенная площадь давления среды на плун-
жер в см2; 

G — вес деталей, соединенных со шпинделем и плунжером 
(грибок и др.), в кГ\ 

Т — сила трения в сальнике в кГ. 
Регулирующий клапан не должен выполнять функции затвора, 

запорного органа, поэтому нет необходимости на уплотняющих 
кольцах создавать значительные удельные давления, обеспечи-
вающие плотность клапана. 

Для двухседельного клапана 
/ = 0,785 {D\-D\) см2, 
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где Dx — средний диаметр уплотняющего кольца большего седла 
(верхнее) в см; 

D2 — средний диаметр уплотняющего кольца меньшего седла 
(нижнее) в см. 

Наименьшее необходимое перестановочное усилие привода 
(в начале хода) без учета жесткости пружины равно 

QM = T - G кГ. 

Нечувствительность регулирующего клапана определяется раз-
ностью усилий, необходимых для перемены направления движе-
ния плунжера на обратное при одном и том же его положении. 
Нечувствительность создается силами трения в сальнике, в на-
правляющих плунжера и внутренним трением в материале мем-
браны. 

Наибольшая сила трения создается в сальнике, который в регу-
лирующих клапанах с целью уменьшения трения конструируется 
таким образом, чтобы шток, проходящий через набивку, имел ми-
нимальный диаметр и был бы обеспечен смазкой. Трение в саль-
никах подобного типа (см. гл. II) определяется по формуле 

Т = 1,5 PTndch. 

Зона нечувствительности, определяемая изменением давления 
на мембрану, необходимым для изменения направления движения 
плунжера на обратное, определится по формуле 

ДРт=^ кГ/см\ 
Г 9 

где ДРт — разность давлений на мембране в кГ1см2 , необходимая 
для перемены направления движения плунжера; 

Рэ — эффективная площадь мембраны при данном ее поло-
жении в см2. 

Отношение зоны нечувствительности ДРт к диапазону измене-
ния командного давления на мембране ДРд определяет степень 
нечувствительности 

Степень нечувствительности регулирующих клапанов с типовыми 
сальниками, а также мембранных шланговых клапанов не должна 
превышать 5%, а клапанов с фторопластовыми сальниками или 
с сильфонами — 3%. 

Привод должен, как правило, обеспечивать пропорциональ-
ную зависимость между ходом и давлением над мембраной; однако 
в результате искажений характеристики пружины и характери-
стики мембраны, а также вследствие влияния неуравновешенности 
плунжера и действия других факторов линейная зависимость 
ход — давление искажается. 
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Отклонение фактической характеристики ход плунжера — 
давление на мембране от линейной зависимости носит название 
нелинейности. Степень нелинейности еЛ определяется отношением 
максимальной разности между фактическим ходом плунжера и 
теоретическим, соответствующим давлению на мембране ДЛЛ, 
к полному ходу плунжера hn 

пп 

В серийных регулирующих клапанах степень нелинейности не 
должна превышать 5%. 

В регулирующих клапанах с мембранным приводом и пружин-
ной нагрузкой, снабженных позиционным реле, командное давле-
ние подается в позиционер, а на мембрану через позиционер по-
дается управляющее давление, которое дросселируется в позицио-
нере и подается на мембрану в отрегулированном виде. Оно 
увеличивается до тех пор, пока плунжер не станет в требуемое по-
ложение, соответствующее величине командного давления. Исход-
ное управляющее давление, подводимое в позиционер, равно 
2 кГ/см2. 

При наличии позиционера степень нечувствительности кла-
пана не должна превышать 0,5%, а степень нелинейности — не 
более 0,5%. 

Исследования работы регулирующих клапанов выявили влия-
ние конструкции плунжера на работу клапана. Так, в двухседель-
ных клапанах со стержневым плунжером, несмотря на статическую 
уравновешенность конструкции, при больших перепадах давле-
ний плунжер в результате динамических воздействий среды 
испытывает значительные осевые усилия, что в конечном итоге 
искажает рабочую характеристику клапана. С целью повыше-
ния степени уравновешенности и улучшения технологичности 
конструкции применяются регулирующие клапаны с полым плун-
жером, на которых при работе хотя и возникает крутящий момент, 
но он сравнительно мало сказывается на работе регулятора. 
Вместе с тем следует иметь в виду, что стержневой плунжер более 
пригоден для работы на вязких и загрязненных средах. 

2. РЕГУЛЯТОРЫ ДАВЛЕНИЯ 

Регуляторы давления могут работать по схеме «после себя» 
(см. рис. 53, а), когда участок трубопровода за клапаном, считая 
по направлению движения среды, соединен с приводом и при уве-
личении давления клапан уменьшает подачу среды, и по схеме 
«до себя» (см. рис. 53, б), когда с приводом соединен участок 
трубопровода до клапана, при этом с повышением давления клапан 
увеличивает подачу среды. 
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Силовой расчет регуляторов прямого действия имеет много 
общих элементов с расчетом регулирующих клапанов, но при этом 
следует иметь в виду, что в первых на приводе действует давление 
среды, транспортируемой по трубопроводу, а рабочее положение 
клапана должно обеспечивать заданный расход при поддержании 
необходимого давления. В связи с этим рабочий перепад давлений 
должен создаваться при каком-то среднем положении плунжера, 
при котором его перемещение вверх или вниз обеспечивает увели-
чение или уменьшение давления при заданном расходе. 

Расчетные формулы и порядок расчета зависят от конструкции 
регулятора и от заданной пропускной способности, определяющей 
среднее положение плунжера над седлом. 

Регуляторы прямого действия с мембранным приводом (испол-
няющим роль чувствительного элемента) и пружинной нагрузкой, 
а также с поршневым приводом и пружинной нагрузкой обладают 
определенной степенью неравномерности, определяемой по фор-
муле 

где hn — полный ход плунжера в мм; 
к — прогиб (поджатие) пружины в мм, необходимый для со-

здания усилия пружины, отрегулированной на заданное 
отрегулированное давление. 

При выборе пружины привода следует учитывать величину 6. 

3. ПРЕДОХРАНИТЕЛЬНЫЕ КЛАПАНЫ 

При силовом расчете малоподъемных рычажно-грузовых и пру-
жинных предохранительных клапанов определяется усилие, необ-
ходимое для создания плотности, что будет обеспечено, если к 
шпинделю приложено усилие 

Q = QcP + Q y - g9 

где Qcp — усилие, создаваемое давлением среды в кГ; 
Qy — усилие, необходимое для уплотнения в кГ, создаваемое 

давлением 
QCp = 0 , 7 8 5 D 2

k P . 

Здесь DK — диаметр уплотняющих колец по среднему диаметру 
уплотнения в см; 

Р — давление среды в кГ/см2. 
Усилие, необходимое для уплотнения, 

Qy = 3 , 1 4 D K b qyt 

где qy — удельное давление в кПсмг; 
b — ширина уплотняющих колец в см. 
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Нормами Госгортехиадзора установлены предельно допусти-
мые давления пара в котле РтаХ1 при которых предохранительные 
клапаны должны быть открыты и должны обеспечивать требуемую 
пропускную способность и соответствующий расход среды: 

Р Р г раб •'max 

< 3 кГ/см2 Рраб + 0,5 кГ/см2 

< 6 0 » 1,15 Рраб 

> 6 0 » 1,1 Рраб 

Разность ДР1Пах = Р т а х — Ррив может быть использована для 
создания удельных давлений на уплотняющих кольцах с целью 
обеспечения плотности закрытого предохранительного клапана, 
а также для подъема тарелки клапана с учетом преодоления сил 
инерции, сил трения и жесткости пружины. 

По нормам Госгортехиадзора предохранительные клапаны 
должны открываться в котлах с давлением до 13 кГ/см2 при 
Рраб + 0,2 кГ!см2\ в котлах с давлением более 13 кГ/см2 до 
40 кГ/см2— при 1,03РраС и в котлах с давлением свыше 
40 кПсм2 — при 1,05Рраб. 

Следовательно, в наихудших условиях находятся предохрани-
тельные клапаны низкого давления — на Рраб = 13 кГ/см2, для 

13 2 
которых коэффициент перегрузки составляет К0 = - j jq = 1,015. 
В этом случае усилие уплотнения 

Qy = 0,2FK кГ, 
где FK — площадь круга по диаметру уплотняющих колец в см2. 

Фактические удельные давления на уплотняющих кольцах 
в этом случае будут равны 

n = Qy = 0,2 FK 0,2 DK 
Ч к я DKb я DKb 4 b 

ИЛИ 
qK = 0,05 кГ/см2. 

Приняв ширину уплотняющего кольца клапана b = 1 мм = 
= 0,1 см, получаем 

qK = 0,5DK кГ/см2, 
где DK — в см. 

Таким образом, для предохранительных клапанов диаметром 
Dc = 10 мм qK ^ 0,5 кГ/см2, для клапанов Dc = 100 мм qK ^ 
^ 5 кГ/см2. 

При таких малых значениях удельных давлений добиться 
плотности можно лишь весьма тщательной притиркой. Для уплот-
нения сред с относительно невысокой температурой используют 
фибру, эбонит и некоторые другие материалы. 
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С повышением рабочего давления среды допустимые удельные 
давления на уплотняющих кольцах возрастают, но одновременно 
усложняются и условия обеспечения плотности. 

Приняв К0 = 1,05, имеем 
1,05QCP = QCP + QK или QK = 0,05QC P . 

Таким образом, 3,14DKbqK = 0,05 -0,785D£Po, откуда 
Л _ 0,0125ДсРо 
Чк — b 

Для обеспечения плотности при таких условиях требуется 
весьма тщательная притирка колец. Величина qK увеличивается 
с увеличением DKi Р0и уменьшением Ь. Следовательно, для улуч-
шения условий работы предохранительного клапана целесообразно 
уменьшать ширину колец 6, к чему обычно в практике и прибе-
гают. Вместе с тем следует иметь в виду, что чрезмерно узкие 
кольца создают благоприятные условия для эрозионного износа 
вследствие неплотности при работе клапана на повышенных и вы-
соких давлениях. 

При силовом расчете рычажно-грузовых клапанов ограничи-
ваются определением веса грузов и их положения (см. рис. 353) 
по формуле 

q = Од1г + Gpl2 + Gnl3 + Ge. г14 кр 
0 h 

где Gg, Gpy Gnt Ge,3 — вес в кГ соответственно: поступательно 
движущихся частей, рычага, подвижного 
регулирующего и главного груза; 

'2» 'з, U — расстояния от оси вращения рычага до 
точки приложения соответствующего 
груза в см. 

Наличие трения в шарнирах рычага и направляющих штока 
несколько увеличивает силу, необходимую для подъема клапана. 
С целью уменьшения трения в шарнире применяют призматические 
опоры. 

При подъеме рычага точка приложения силы несколько сме-
щается (рис. 395, а), что ухудшает условия подъема клапана. 
Рычажная схема, обеспечивающая постоянство направления 
(рис. 395, б), хотя и имеет принципиальные преимущества, однако 
не получила распространения из-за сложности. Кроме того, 
грузовые предохранительные клапаны обладают большей инер-
цией, при срабатывании создают сильные удары по уплотняющим 
кольцам, поэтому постепенно вытесняются предохранительными 
клапанами с пружинной нагрузкой. 

Силовой расчет пружинного малоподъемного предохранитель-
ного клапана также сводится к определению силы Q0 = KQQCP> 
по которой определяется установочное усилие пружины с учетом 
веса подвижных деталей. 
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Таким образом, установочное усилие пружины при предвари-
тельном поджатии пружины равно 

QnP = К,Qcp - G кГ, 
где G — вес подвижных деталей, действующий на тарелку кла-

пана. 
В связи с увеличением усилия при сжатии пружины стремятся 

применять возможно мягкую пружину, имеющую наибольший 
диаметр и наибольшее число витков, допускаемые данной кон-
струкцией. 

Рис. 395. Схема подъема клапана: а-—при простом шарнире; б—при 
улучшенном 

Силовой расчет полноподъемных (пружинных) клапанов отли-
чается от силового расчета малоподъемных тем, что жесткость 
пружины должна иметь оптимальную величину, так как при чрез-
мерно мягкой пружине закрытие полноподъемного клапана 
происходит с запозданием. 

В полноподъемных предохранительных клапанах достаточный 
подъем обеспечивается конструкцией клапана и соответствующим 
ходом струи, создающей дополнительную подъемную силу. 

Г л а в а VII. СИЛОВОЙ РАСЧЕТ ЗАДВИЖЕК 

1. УСЛОВИЯ РАБОТЫ ЗАДВИЖЕК 

По расположению уплотняющих колец задвижки можно раз-
делить на две группы. 

1. Клиновые задвижки, уплотняющие кольца которых распо-
ложены под углом и образуют клин (см. рис. 15). К этому типу 
относятся задвижки с цельным клином (рис. 15, а) и с клином, 
образованным двумя дисками (рис. 15, б). 

2. Параллельные задвижки, уплотняющие кольца которых 
расположены параллельно друг другу (рис. 14). 
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Рраб. "Г/™2 

Величина угла при вершине клина (2ф) оказывает важное влия 
ние на эксплуатационные свойства задвижек. При малых углах 
уменьшается величина усилия, необходимого для закрывания 
задвижки, но увеличивается вероятность заклинивания клина 
в корпусе при деформациях трубопровода, вызываемых колеба-

ниями температуры. 
Обычно при tpa6 < 120° С применяют 

клинья с уклоном 1 : 20 (<р=2°52'), а при 
/ р и б >120°С—с уклоном 1 : 12 (ф = 5°). 

Во избежание защемления клина в кор-
пусе необходимо, чтобы клин не был само-
тормозящим; это выполнимо при условии 
|хк < tg ф, где \iK — коэффициент трения. 

Для задвижек с углом ф=2°52' tg q>= 
= 0,05, для задвижек с углом ер=5° tg ф = 
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Рис. 396. Диаграмма давлений среды, обеспечивающих само-
уплотнение задвижки: 

1 —для задвижек со стальными уплотняющими кольцами; 2 —для 
задвижек с латунными кольцами 

=0,09. В реальных условиях эксплуатации клиновых задвижек 
коэффициент трения больше указанных величин, поэтому клино-
вые задвижки обычно работают в условиях самоторможения клина. 

В параллельных задвижках угол распорного клина имеет вели-
чину порядка ф = 20°. Такие значения ф обеспечивают отсутствие 
самоторможения клина (при хорошей чистоте поверхностей клина и 
дисков). 

Силовые расчеты задвижек производятся с учетом условий, 
в которых создается плотное перекрытие среды задвижкой. Рас-
смотрим основные из них. 

При о д н о с т о р о н н е м с а м о у п л о т н е н и и удель-
ное давление на уплотняющих кольцах, необходимое для обеспе-
чения плотности, создается давлением среды, действующим на 
диск. Для этого должно быть выдержано условие Qcp > Qy, т. е 
усилие, создаваемое давлением среды на клин или диск, должно 
быть больше усилия, необходимого для обеспечения плотности. 
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Для обеспечения плотного перекрытия задвижки удельное 
давление, фактически действующее на уплотняющих поверхностях 
колец, должно быть больше удельного давления, необходимого для 
обеспечения плотности: 

Чк > Яу 

Если задвижка работает в условиях самоуплотнения и уплот-
няющие коЛьца клина и корпуса соприкасаются на полную ширину 
наиболее узкого из колец, то 

Як 
Qcp 

л DKb 

4 b 

или 

у 

*Ьду 
DK ' 

При давлении ниже указанного плотность задвижки не будет 
обеспечена. Таким образом, в задвижках при одностороннем 
самоуплотнении плотность обеспечивается лишь начиная с опре-
деленной величины давления и выше; при давлении ниже этой 
величины плотность задвижки не гарантируется. 

Для ориентировочного определения условий, при которых воз-
можно самоуплотнение задвижек, приведен график на рис. 396. 
Данные этого графика соответствуют значениям qy из табл. 108. 

В этом случае полости корпуса и крышки заполнены средой 
даже при закрытой задвижке. Конструкция задвижек, предназна-
ченных для работы в таких условиях, иногда не предусматривает 
разжимающих элементов для дисков в параллельных задвижках 
(клин, винт, кулачки и т. д.), вследствие чего между уплотняю-
щими кольцами диска и корпуса сохраняется зазор со стороны 
входа среды. 

Если такая задвижка перекрыта в трубопроводе с неподвижной 
средой, то независимо от величины давления в трубопроводе 
плотность перекрытия ее не будет обеспечена до начала движения 
среды. При этом части трубопровода не будут разобщены до тех 
пор, пока не начнется движение среды через задвижку и пока 
расход среды не достигнет величины, создающей перепад давле-
ний, при котором возникнет усилие, достаточное для перемещения 
диска к кольцу корпуса и плотного прижатия его. Во избежание 
такого недостатка задвижки, даже предназначенные для работы 
в условиях самоуплотнения, очень часто снабжаются распорным 
устройством, которое в данном случае служит в основном для 
сближения уплотняющих колец диска и корпуса вплоть до их со-
прикосновения. 
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Управление задвижками, работающими в условиях самоуплот-
нения, может производиться с фиксацией достигнутого положения 
диска в закрытой задвижке — при помощи концевых выключа-
телей. 

При о д н о с т о р о н н е м у п л о т н е н и и с п о д ж а -
т и е м задвижка работает в условиях, когда давление среды 
не обеспечивает самоуплотнения, т. е. когда Qcp < Qy — усилие, 
создаваемое давлением среды на диск или клин, меньше усилия, 
необходимого для создания плотности. Закрывание задвижки про-
изводится с поджатием клина шпинделем для создания определен-
ных удельных давлений. При низких давлениях задвижка 
не обладает достаточной плотностью и дает протечку. Плотность 
задвижки в этих условиях гарантируется лишь при достижении 
определенного давления. При меньших давлениях плотность 
не гарантируется. 

О д н о с т о р о н н я я г а р а н т и р о в а н н а я п л о т -
н о с т ь в задвижке на всем диапазоне давлений от нуля до Ру 
обеспечивается в том случае, если под действием шпинделя на 
уплотняющих кольцах задвижки создаются удельные давления, 
достаточные для создания плотности как при действии среды, так 
и при ее отсутствии. 

С возникновением перепада давлений усилия на кольцах изме-
няются под влиянием упругости элементов задвижки; при этом 
величина удельного давления на кольцах со стороны входа среды 
снижается, а со стороны выхода — повышается. Величина этих 
изменений зависит от соотношения упругости дисков и корпуса. 

В результате действия среды в этом случае плотность обеспе-
чивается в задвижке лишь на стороне выхода среды, и в полость 
корпуса и крышки может проходить среда. 

Задвижки при односторонней гарантированной плотности 
должны закрываться путем применения ограниченного момента. 

Д в у с т о р о н н я я г а р а н т и р о в а н н а я п л о т -
н о с т ь в задвижке на всем диапазоне давлений от нуля до Ру 
обеспечивается тем, что усилие, создаваемое на уплотняющих 
кольцах действием шпинделя при помощи распорного устройства, 
гарантирует плотность как со стороны входа, так и со стороны 
выхода среды, независимо от направления ее движения. После 
перекрытия задвижки среда в полость корпуса и крышки не про-
ходит. 

Закрывание задвижек при двусторонней гарантированной 
плотности должно производиться с ограничением момента. 

Следует считать, что для задвижек наиболее надежным является 
последний метод уплотнения, т. е. обеспечение двусторонней 
гарантированной плотности; однако для достижения этого 
задвижки должны быть изготовлены с особой тщательностью и точ-
ностью и корпус должен обладать большой жесткостью, что зна-
чительно удорожает изготовление задвижек. Помимо этого, для 
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обеспечения двусторонней плотности требуется применение боль-
ших усилий. В связи с этим обычно ограничиваются обеспечением 
односторонней гарантированной плотности, а для задвижек боль-
ших проходов обычно ограничиваются условиями самоуплотнения. 

Рассмотрим силы, действующие на клин задвижки, и удельные 
давления на уплотняющих поверхностях колец. 

Для обеспечения плотности задвижки фактические удельные 
давления на уплотняющих поверхностях колец qK должны иметь 
величину не ниже qyi т. е. должно быть выдержано условие qK>qy. 

На величину qK и характер распределения удельных давлений 
на поверхностях колец задвижек оказывает влияние ряд факто-

ров: давление среды, усилие вдоль 
шпинделя, силы трения, конструк-
ция корпуса и клина и т. д. 

Эпюра распределения удель-
ных давлений qK на кольце кор-
пуса от действия давления среды 
на клин будет иметь вид линии 
I — / (рис. 397), расположенной 
параллельно плоскости кольца. 

При закрывании задвижки и 
перемещении клина вниз между 
головкой шпинделя и клином воз-
никает сила трения Тг, которая, 
действуя на клин, изменяет рас-
пределение удельных давлений на 

кольце корпуса, в результате чего эпюра давлений приобретает 
вид линии II—I. Такой характер влияния силы Тг на эпюру 
удельных давлений будет иметь место лишь при условии жесткой 
конструкции клина и корпуса и пропорциональной зависимости 
между деформацией и напряжением в уплотняющих кольцах. 

Когда клин при движении вниз дойдет до положения, при кото-
ром он соприкоснется с уплотняющим кольцом корпуса на стороне 
входа среды, возникнет дополнительная сила — реакция Rlt 
действующая на правое уплотняющее кольцо корпуса с эксцен-
триситетом z, зависящим от угла и расстояния между уплотняю-
щими кольцами корпуса. В результате действия силы Rx равно-
мерность распределения удельных давлений еще больше нару-
шается, и эпюра давлений приобретает вид прямой III—III. 

Неравномерность распределения дельных давлений, вызван-
ная силой Тг на уплотняющих кольцах задвижек, уменьшается 
с увеличением диаметра прохода, и для конструкций с большим 
диаметром прохода она ничтожно мала. 

Влияние конструкции корпуса и клина на распределение удель-
ных давлений на уплотняющих кольцах заключается в следующем. 

Под действием давления среды корпус задвижки деформи-
руется, и расстояние между уплотняющими кольцами увеличи-
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вается (рис. 398). Величина деформации в верхней части корпуса 
ав больше, чем в нижней аю поэтому повышение давления в корпусе 
вызывает увеличение угла 2<р между уплотняющими кольцами 
корпуса на величину 2у, что, в свою очередь, сказывается на рас-
пределении удельных давлений на кольцах. В нижней части кор-
пуса удельные давления на кольцах становятся больше, чем в верх-
ней. Этот фактор сказывается особенно значительно в клиновых 
задвижках с жестким клином, когда удельные давления на коль-
цах создаются не действием среды, а принудительным поджатием 
клина. В результате имеют место, напри-
мер, такие явления. При уплотнении за-
движки путем поджатия клина часто за-
движки при испытании дают протечку, 
которая с увеличением поджатия клина не 
ликвидируется. Однако достаточно шпин-
дель повернуть на полоборота обратно, и 
плотность задвижки обеспечивается. Это 
явление можно объяснить следующими 
причинами. Продвигаясь вниз, клин за-
клинивается между уплотняющими коль-
цами корпуса, причем наиболее сильно вни-
зу. При возникновении давления в корпусе 
угол между кольцами увеличивается, а в 
клине сохраняется без изменения. Это вы-
зывает протечку, так как клин в связи 
с малой величиной <р, будучи заклинен 
внизу, не может повернуться, чтобы лик-
видировать угловой зазор. Когда клин отжат и освобожден от 
защемления в нижней части, он под действием гидравлического 
давления прижимается к кольцу корпуса, что обеспечивает плот-
ность перекрытой задвижки. 

Отсутствие экспериментальных данных пока не позволяет 
учитывать в расчете влияние неравномерности распределения 
удельных давлений на работу задвижки, и поэтому условно счи-
тают, что они распределены равномерно. Однако анализ влияния 
жесткости элементов задвижки на работу замка и раскрытие меха-
низма действия этого фактора представляется полезным как для 
получения практических данных, так и для разработки методики 
постановки дальнейших исследований. 

При работе клина в условиях самоуплотнения, когда реакция 
входного кольца равна нулю, деформация корпуса оказывает 
небольшое влияние на плотность задвижки. Существенные изме-
нения могут иметь место, если деформации корпуса превратят 
уплотняющую поверхность корпуса из плоской в криволинейную, 
а деформации клина вследствие его жесткости при рабочем давле-
нии не компенсируют искажения плоскости уплотняющего кольца 
корпуса и между уплотняющими кольцами клина и корпуса 
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образуются местные зазоры. Задвижки с самоуплотнением работают 
обычно при больших диаметрах прохода, в этих условиях имеют 
место большие деформации корпуса. Опыты показали, что даже 
при значительных деформациях корпуса в задвижках с большим 
диаметром прохода клкн обычно обеспечивает плотное перекры-
тие, поскольку его жесткость (жесткость плиты большой площади 
и относительно малой толщины), как правило, невелика. 

В процессе работы задвижки на уплотняющих кольцах кор-
пуса и клина создаются усилия, которые вызывают соответствую-
щие упругие деформации. Приложив на клине вдоль оси задвижки 
усилие Rо, получим деформацию плоскости кольца корпуса вдоль 

оси на величину а. Эти величины связаны 
между собой зависимостью 

У/, R о = С^ 

где Са — жесткость собранной задвижки 
в кГ/мм, т. е. коэффициент про-
порциональности между усилием 
R о и перемещением а кольца 
вдоль оси прохода собранной 
задвижки. Общая деформация 
корпуса вдоль оси равна 2а. 

Клин также подвергается упругой дефор-
мации; обозначим деформацию клина с од-
ной стороны b (общая деформация 2Ь), тогда 

R о = СьЬ. 
Рис. 399. Схема опускания 

клина 

При деформациях Kopnyta собранной задвижки под действием 
клина, перемещаемого вниз, имеют место следующие явления 
(рис. 399). 

Если после соприкосновения с обоими уплотняющими коль-
цами корпуса переместить клин на величину Л, то сечение 
клина АА займет положение ВВ. При этом корпус и клин полу-
чат упругие деформации и расстояние 1А сократится до 1В за счет 
упругости корпуса и клина. 

Для корпуса 
А 
Cfl 

Ro 

а = —
 Ао 

для клина аналогично 

Таким образом, Сь 

2R0 (Сд + Сь) 
C(fib 

Поскольку для корпуса и клина R0 равны, то 

Сиа = СьЬ и - f = 
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Точка N соприкосновения клина и корпуса после опускания 
клина останется на исходной плоскости ММ лишь в том случае, 
если а = b или Са = Сь, что бывает редко. При цельном клине 
Са < Сь и продвижение клина вниз вызовет смещение точки N 
вправо от плоскости ММ за счет того, что деформация корпуса 
будет больше, чем деформация клина. Как указывалось ранее, 
жесткость корпуса в нижней части больше, чем в верхней (между 
уплотняющими кольцами); поэтому при продвижении цельного 
клина вниз в нижней части клина сжимающие усилия будут 
больше, чем в верхней, и жесткость соединения будет опреде-
ляться в основном жесткостью нижней 
части корпуса и клина, чему соответст-
вуют большие значения Са и Сь. 

Уплотняющие поверхности составного 
или цельного упругого клина, составлен-
ного из двух дисков, соединенных в центре 
перемычкой или стягивающим стержнем, 
могут устанавливаться в соответствии с 
изменением угла ф в результате деформации 
корпуса; при этом значения Са и Сь опре-
деляются конструкцией корпуса и клина 
в целом при действии сил вдоль оси про-
хода. При составном клине обычно С ь < С а 
в особенности для задвижек большого про-
хода, следовательно, fc>a, и при продви-
жении клина вниз точка N будет смещаться 
влево от исходной плоскости М М . 

Для того чтобы сечение клина А—А заняло место сечения В—В, 
необходимо, чтобы упругие деформации металла корпуса и клина 
равнялись величине 1 А —/ в , т. е. 

1А — 1в = 2(а+ Ь). 

Но = h tg ф (рис. 400), тогда 
h tg ф = а + Ь. 

Таким образом, 

откуда 

Этой формулой выражается зависимость между перемещением 
клина и горизонтальным усилием R0 на кольцах (без учета сил 
трения между клином и корпусом). 

Реакции на кольцах R = R0 cos ф, тогда 

h Вертикальное 
перемещение 

клина 

а Упругая, дефор-
мация корпуса 

Р и с . 400. Схема переме-
щ е н и я у п л о т н я ю щ и х по-

верхностей 
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Ранее было найдено для клинового соединения (см. рис. 377) 

Qi = 2/?sin ф (l 

где Qx — усилие вдоль шпинделя. 
Подставив найденное значение R, получим 

<?х = 2А81п.ф 

отсюда 
Ог Л = -

2sin*cp(l CgCb 
Са + Cb 

С помощью этой формулы можно определить величину верти-
кального перемещения клина под действием силы в пределах 
упругих деформаций уплотняющих колец корпуса и клина. 

Под действием усилия вертикальная система получает 
деформацию z, которая представляет собой перемещение нижней 
точки головки шпинделя как результат накопленной упругой 
деформации шпинделя, гайки, бугеля, крышки и других элемен-
тов, составляющих силовую цепь шпинделя. 

Из зависимости Qx = Czz следует, что 

z = 
Сг 

Значение Сг можно сравнительно несложно определить в ре-
зультате измерения величин Qi и соответствующих им значений z. 

Вертикальное перемещение клина 

Реакции уплотняющих колец 

R = h sln<p 
Ca + Cb 

ИЛИ 
Qi R = 

Деформация уплотняющих колец (суммарная) равна 
2а 2 Ь = 2h tg <p 

или 
R tg Ф 

~ ~ C l n C h CaPb 
s m ф "cTTCft" c o s ( p l V f c r 
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В условиях одностороннего самоуплотнения в корпус прони-
кает среда со стороны входа; поэтому вся полость корпуса и 
крышки подвержена действию давления. 

Деформации корпуса под действием давления среды обычно 
не выходят за пределы упругости материала. Поэтому Rp = Саар , 
где RP — усилие от действия гидравлического давления, вызы-
вающее перемещение колец корпуса вдоль оси на величину ар. 

Величина Са в условиях эксплуатации зависит от жесткости 
того участка трубопровода, в котором задвижка установлена. 
Для того чтобы расстояние между кольцами по оси задвижки 
увеличилось на 2ару необходимо увеличить расстояние между 
проходными фланцами примерно на ту же величину. Перемещению 
фланцев препятствует трубопровод. В этих условиях 

Rp = (Са + Сг) Яр, 

где Ст — жесткость трубопровода в кГ/мм. 
Если трубопровод подвешен на опорах, позволяющих свобод-

ные перемещения участков, а задвижка установлена с компенса-
тором, то величина Ст будет невелика по сравнению с Са и во 
всяком случае не больше жесткости компенсатора. В трубопро-
водах малого прохода или высокого давления обычно эти условия 
имеют место, и лишь в редких случаях (например, в трубопрово-
дах с большим диаметром прохода) жесткость трубопровода может 
оказывать значительное влияние на упругие свойства задвижек, 
которые при малых давлениях и больших диаметрах прохода 
имеют небольшие величины Са. В условиях гидравлических испы-
таний арматуры на заводских стендах, когда одна сторона за-
движки заглушена диском (без применения стяжных болтов или 
стенда, связывающего оба проходных фланца), можно считать Ст = 
= 0. 

Усилие Rp вызывается действием давления среды на стенки 
полости задвижки. Представим 

RP = F рР} 

где Fp — эквивалентная или приведенная площадь поверхности 
г Rp полости задвижки, определяемая из условия Fp = - ф - ; 

здесь Rp — усилие, которое должно быть приложено 
вдоль оси задвижки, чтобы произошла деформация aPi 
созданная при действии давления Р. 

Таким образом, 
ар — т ^ — г. 

Величину Fp/Ca определить экспериментально не представ-
ляется сложным — путем замера деформаций аР при давлениях Р. 
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В задвижке, закрытой без среды, на кольцах клина и корпуса 
создаются реакции R0 и соответствующие им упругие деформации 
колец а и Ь. После подачи давления величина реакции изменяется, 
так как корпус и клин под действием давления деформируются. 
Изменения деформаций зависят от величины давления, упругости 
корпуса и клина и его конструкции (сплошной или составной) и от 
условий работы задвижки — проходит ли среда в полость корпуса 
и крышки или плотность обеспечивается на входной стороне и 
среда в полость задвижки не проходит. 

Рассмотрим задвижку со сплошным клином, когда среда про-
q^ Пружина растяжения 

А а \ 

Qp-Qi ср Qp-Qcp 
'ср Чср^ 

1| 

Сохранилась упругая 
деформация а -2 Л а 

Да' 

La 
Пружина сжатия 

Рис. 401. Схема упругой 
движки 

модели за-

ходит в полость задвижки. 
В результате подачи давле-

ния в полость задвижки корпус 
и клин деформируются, плос-
кость соприкосновения входного 
кольца корпуса и клина пере-
местится на величину х и соз-
дастся равновесие сил при новом 
положении плоскости соприкос-
новения. Перемещения колец 
корпуса и клина одинаковы, но 
сила трения на правом кольце 
будет больше, так как реакция 
на нем больше на величину QCP. 
С левой стороны это усилие Q'cp 

будет передаваться на корпус не через клин, а непосредственно 
(действием на заглушку или трубопровод). Рассматриваем дейст-
вие сил и деформации корпуса в продольном сечении по оси про-
хода. 

В результате заклинивания клина на обоих кольцах создаются 
реакции R0 , которые вызывают деформацию корпуса на величину 

D D 
а = -тЛ и деформацию клина Ь = с каждой стороны. После 

С» д 
подачи давления корпус будет иметь упругую деформацию, 
созданную действием распирающего усилия + (?я, а клин 
будет сжат действием усилия Rо + QCP, где RO — реакция вход-
ного кольца после подачи давления; QP — приведенная сила от 
действия давления среды в корпусе. 

Благодаря тому, что при подаче давления расстояние между 
кольцами в корпусе увеличивается, реакция RO будет меньше 
реакции R0. 

На рис. 401 представлена схема упругой модели задвижки 
в виде двух пружин: пружины растяжения с жесткостью СА—моде-
ли корпуса и пружины сжатия с жесткостью СЬ — модели клина. 

Мы рассматриваем условия упругой деформации корпуса и 
клина, образующих замкнутую цепь, когда плоскости колец кор-
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пуса и клина не расходятся; поэтому упругие деформации корпуса 
равны упругим деформациям клина, но с обратным знаком. После 
подачи давления в корпус упругая деформация корпуса увели-
чится на величину Да, а упругая деформация клина уменьшится 
на ДЬ = А а. Изменение усилия на плоскости входного кольца 
корпуса равно 

Ro + QP — Ro = 2 А аСа. 

Изменение усилия на плоскости входного кольца клина равно 

Ro + Qcp - Ro = —2АЬСь. 
Обозначим Аа = АЬ = х. Из полученных уравнений имеем 

QP - QcP = 2Х (Са + С6), 
откуда 

__ QP — Qcp _ P(Fp-FK) 
Ca + Cb Са + Сь ' 

где Fp — приведенная площадь действия давления на корпусе; 
FK — площадь по среднему диаметру уплотняющих колец. 

Определим значение реакции 

Ro = 2 хСа + Ro — Qcp. 

Подставим значение х 
п' _ СдР (Fp — FK) I П р р 

~ С^+Сь + «о-Г Г р, 

откуда 

После преобразований получаем 

I Ro = Ro —PFp\ 1 

\ »+-&. 
С помощью этого уравнения можно решить ряд практических 

задач. Так, приравняв реакцию Ro нулю, определим давление, 
при котором на входном кольце удельные давления будут равны 
нулю: 

р 

F p I ' F P -

^а 
Приравняв Ro = Qy, где Qy = nDKbqy — усилие, необходи-

мое для уплотнения, можно определить наибольшее давление, 
до которого будет сохраняться плотность на входе в задвижку, 
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закрытую без действия среды, и т. д. Следует отметить, что в дан-
ном случае не учитывается влияние угла раскрытия 7, образова-
ние которого при жестком клине на верхних участках колец может 
вызвать раскрытие при давлении меньше расчетного Р. При упру-
гом клине угол у не должен оказывать существенного влияния 
на работу задвижки. 

Рассмотрим задвижку, закрытую плотно без давления среды 
в корпусе так, что на уплотняющих кольцах горизонтальные 
реакции /?0 > Qy После подачи среды реакция со стороны вход-
ного кольца будет равна Ro, а на выходном кольце Ro + Qcp. 

Подставив в полученную для Ro формулу FP = FK, имеем 

Ro = Ro — PFK = Ro — Qcp. 
Таким образом, в рассматриваемом случае реакция входного 

кольца равна разности между предварительно созданной реакцией 
и усилием от давления среды Qcp независимо от жесткости состав-
ляющих элементов задвижки. 

Все рассмотренное относится к задвижкам с цельным клином. 
При работе задвижки с двухдисковым или составным клином при 
двусторонней гарантированной плотности в соответствии с урав-
нением Ro — Ro — Qcp• При односторонней гарантированной 
плотности значение Ro будет несколько отличаться от значений, 
получаемых по формуле, так как величина силы упругости диска 
со стороны входа не зависит от давления среды и меняется лишь 
с изменением величины деформации корпуса. 

2. СИЛЫ, ДЕЙСТВУЮЩИЕ НА КЛИН ЗАДВИЖКИ 

При перемещении клина в задвижке необходимо преодолевать 
силы сопротивления, которые возникают в основном вследствие 
трения между деталями задвижки. 

Силы трения в задвижке возникают между уплотняющими 
кольцами клина и корпуса как со стороны выхода, так и со сто-
роны входа среды. До соприкосновения клина с уплотняющими 
кольцами корпуса может действовать сила трения между клином 
и направляющими гребнями корпуса, которая создается давлением 
среды на клин и моментом на шпинделе, хотя влиянием последнего 
обычно пренебрегают. 

Силы трения между направляющими клина и корпуса и между 
уплотняющими кольцами клина и корпуса одновременно дей-
ствовать не могут, поэтому в расчете учитывается лишь одна из них. 

В конце закрывания и в начале открывания задвижки, когда 
клин еще не коснулся уплотняющего кольца корпуса, при нали-
чии перепада давлений действует сила гидравлического давления, 
составляющая которой Qs помогает закрыванию и противодей-
ствует открыванию (рис, 402), 
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Вес деталей QGt подвешенных к шпинделю, обычно по сравне-
нию с силами, действующими в задвижке, имеет незначительную 
величину и существенного влияния на ее работу не оказывает 
даже в том случае, если шпиндель задвижки расположен верти-
кально. При горизонтальном расположении шпинделя вес этих 
деталей незначительно увеличивает силу трения между клином и 
корпусом. Часть момента, действующего на шпинделе, передается 
на клин и вызывает изменение силы прижатия клина к корпусу, 
увеличивая удельное давление на одной стороне кольца и умень-
шая его на другой. Так как влияние этого 
фактора сказывается в пределах 2—4%, то 
при обычных расчетах задвижек он не учи-
тывается. 

При силовых расчетах задвижек не учи-
тывается также и сила трения Тг — между 
головкой шпинделя и клином, которая также 
очень мало сказывается на величине усилия, 
необходимого для управления задвижкой. 

Рассмотрим процесс закрывания и откры-
вания клиновой задвижки и выявим силы, 
действующие на клин. 

Перемещение клина при закрывании 
задвижки в потоке среды протекает следую-
щим образом: клин, опускаясь вниз, постепен-
но перекрывает отверстие корпуса, вследствие 
чего увеличивается разность давлений по обе 
стороны клина, и последний встречает все большее сопротивление 
увеличивающейся силы трения Тн между направляющими кор-
пуса и клина. 

В период, когда клин еще не коснулся уплотняющего кольца, 
он движется вертикально вниз вдоль направляющих. Сила давле-
ния среды Qcp, направленная нормально к плоскости уплотняю-
щего кольца, образует угол с направляющими клина, благодаря 
чему создается дополнительное усилие Qe (рис. 402), направленное 
в сторону движения клина и равное 

Qe = Qcp sin ф. 

Клин при движении вниз коснется одного уплотняющего 
кольца и благодаря зазору между направляющими начнет дви-
гаться вдоль плоскости уплотняющего кольца. В это время сила 
давления, среды направлена нормально к плоскости движения и 
создает лишь силу Тк — силу трения между уплотняющими по-
верхностями. В дальнейшем, когда клин коснется обоих уплот-
няющих колец, к действующим силам сопротивления прибавляется 
сила трения ТК1 во второй паре уплотняющих колец со стороны 
входа среды. Величина сил трения между уплотняющими поверх-
ностями в этот момент зависит не только от силы действия 

Рис. 402. Схема дейст-
вия силы Qe на клин 
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давления среды Qcpi но и от усилия, которым шпиндель дей-
ствует на клин, Qi (рис. 403). 

Таким образом, при закрывании задвижки в потоке среды сле-
дует различать три периода движения клина. 

1. Движение клина вниз вдоль направляющих со все увеличи-
вающимся перепадом давлений и увеличивающейся силой трения 
Тн между направляющими корпуса и клина; это будет происходить 
до соприкосновения клина с одним из колец корпуса (рис. 403, а). 

необходимое для перемещения клина; Qq — вес подвиж-
ных деталей 

2. Движение клина вдоль уплотняющей поверхности кольца 
корпуса при действии силы трения Тк между кольцами корпуса и 
клина. Сила трения Тн между направляющими корпуса и клина 
исчезла, так как появился зазор между ними (рис. 403, б). 

3. Движение клина вдоль направляющих между двумя уплот-
няющими поверхностями колец корпуса (процесс заклинивания) 
при действии сил трения Тк и ТК1 между обеими парами колец и 
при действии реакции кольца R со стороны выхода среды и реак-
ции Rt со стороны входа среды (рис. 403, в). 

Силы трения имеют следующую величину: 

Тн = Rh^h* Тк = R[xKi ТК1 = 

где — коэффициент трения между направляющими; 
\iK — коэффициент трения между уплотняющими кольцами. 

При открывании задвижки подъем клина начинается сколь-
жением его по уплотняющим кольцам корпуса. Основными силами 
сопротивления, действующего в этот момент, являются силы тре-
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ния между уплотняющими кольцами (с учетом коэффициента тре-
ния покоя). При дальнейшем движении клина вверх вдоль уплот-
няющих колец в результате смещения клина под действием усилия 
гидравлического давления среды Qcp выбирается зазор между 
направляющими клина и корпуса, после чего клин начинает дви-
гаться вертикально вверх вдоль направляющих. С этого момента 
действует составляющая Qa силы гидравлического давления среды 
на клин 

Qe = Qcp sin ф, 

направленная в сторону, обратную движению клина; эта сила 

Рис. 404. Многоугольники сил, действующих на клин 
при открывании задвижки 

лия QCp. Таким образом, и при открывании задвижки в потоке 
среды движение клина можно разделить на три периода. 

1. Расклинивание — когда клин выходит из соприкосновения 
с уплотняющими кольцами и движется вдоль направляющих 
вверх (рис. 404, а). 

2. Скольжение вдоль одного из уплотняющих колец, когда 
клин отжимается в сторону давлением среды, что происходит 
до тех пор, пока не выберется зазор между направляющими кор-
пуса и клина (рис. 404, б). 

3. Скольжение клина вверх вдоль направляющих, когда клин, 
прижимаемый потоком среды к направляющим, перемещается 
вертикально. Основной силой сопротивления движению клина 
в этот период является сила трения между направляющими, 
которая по мере подъема клина уменьшается (рис. 404, в). 
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3. РАСЧЕТ УСИЛИЙ, НЕОБХОДИМЫХ ДЛЯ ПЕРЕМЕЩЕНИЯ КЛИНА 
ПРИ ОДНОСТОРОННЕМ САМОУПЛОТНЕНИИ 

З а к р ы в а н и е з а д в и ж к и 

При расчете задвижки для условий самоуплотнения обычно 
считают, что клин полностью перекрывает проход и соприкасается 
с одним из уплотняющих колец корпуса. Это соответствует мо-
менту, когда сила давления среды на клин имеет наибольшую 
величину. В другие промежуточные моменты разность давле-
ний среды на поверхность клина меньше и силы сопротивле-
ния имеют также меньшую величину. За расчетный принимается 
второй период закрывания задвижки (рис. 403, б). 

Рассмотрим наиболее часто встре-
чающийся случай, когда задвижка уста-
новлена в трубопроводе вертикально, 
маховиком вверх. 

Клин, прижатый давлением среды 
Qcp к уплотняющему кольцу корпуса, пе-
ремещается под действием силы Q2 и си-
лы собственного веса QGt которые долж-
ны преодолевать силу трения Тк между 
уплотняющими кольцами (рис. 405). 

Из многоугольника сил, приложен-
ных к клину, составленного исходя из 
условий равномерного движения клина 
(рис. 403, б), получаем уравнения 

QI + QG = # sin ф+ TKcosq> — QCfJ sin q>; 
R cos ф = TK sin ф + Qcp cos q>, 

Рис. 405. Схема действия сил 
на клин при самоуплотнении 

из которых после преобразований имеем 
VkQCP 

Qi = •Qo-cos ф (1 — \1к tg ф) 

Для задвижек небольшого прохода, проектируемых для ра-
боты в различных положениях, можно принять QG = 0, тогда 

Q _ V-kQCP 4l cos cp (1 — Ц/ctgcp) ' 

Учитывая малую величину угла ф, можно для практического 
использования принимать 

Ql = PKQCP — Qg• 

Для уплотняющих колец из бронзы и чугуна принимается 
коэффициент трения \iK = 0,25; для колец из углеродистой стали 
\iK = 0,30; для колец из стали Х18Н10Т \iK = 0,35. 

Такие значительные величины коэффициентов трения между 
уплотняющими кольцами объясняются тем, что в процессе эксплу-
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атации задвижек уплотняющие кольца изнашиваются, что уве-
личивает силу трения. Кроме этого следует учесть возможность 
попадания твердых частиц (накипь, песок и пр.) между уплот-
няющими кольцами. 

Открывание задвижки 

Усилия, действующие на клин, при расчете принимаются 
направленными так, как показано на рис. 404, б. 

Таким образом, при открывании задвижки второй период 
движения клина принимается за расчетный. Первый период (рас-
клинивание) в задвижке, работающей в условиях одностороннего 
самоуплотнения, не должен иметь места. В третий период дей-
ствует дополнительно составляющая усилия гидравлического 
давления; однако коэффициент трения имеет меньшую величину, 
нежели во второй период, когда он принят равным коэффициенту 
трения покоя. Повышенный коэффициент трения (покоя) \iK 
оказывает при расчете больше влияния, нежели Qa. 

Уравнения равновесия имеют вид (рис. 404, б) 
Q[ = Qcp sin ф + Т'К cos ф + QG — R sin <p; 

R cos ф = Qcp cos ф — 7 \ s in ф. 

Преобразуя эти выражения, как и в случае закрывания, полу-
чаем 

П' УкЯср | п = т——г-—г + Qg-
COS ф (1 + \ i K t g ф) 

Учитывая малую величину угла ф, можно для практического 
использования принимать 

QI = VKQCP + QG-

Коэффициент трения покоя для задвижек можно принимать 
равным 

Рк = |Li* + 0,1. 

Большие значения коэффициентов трения при расчете усилий, 
необходимых для открывания задвижек, принимаются с учетом 
возможности «прикипания» колец, т. е. увеличения молекулярного 
сцепления между материалом кольца клина и материалом кольца 
корпуса в результате длительного пребывания задвижки в закры-
том положении, когда уплотняющие кольца прижаты друг к 
другу с большим усилием. Для коррозионностойкой стали 
Х18Н10Т коэффициент трения принят наибольшим в связи с из-
вестными ее свойствами. Когда эту сталь применяют для работы 
при высокой температуре, коэффициент трения может достигнуть 
величины \iK = 0,5-г-0,6. 
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Когда задвижка работает в условиях самоуплотнения и закры-
вается перемещением клина до определенного положения, изме-
нение давления в пределах условного не может вызвать увеличе-
ния усилия, необходимого для открывания, свыше Qj независимо 
от того, закрыта задвижка под давлением среды или без давления 
среды. 

4. РАСЧЕТ УСИЛИЙ, НЕОБХОДИМЫХ ДЛЯ ПЕРЕМЕЩЕНИЯ КЛИНА 
ПРИ ОДНОСТОРОННЕМ УПЛОТНЕНИИ С ПОДЖАТИЕМ 

Закрывание задвижки 
В начале опускания клина в задвижке усилие, необходимое для 

перемещения клина при действии среды, имеет такую же величину, 
как и в задвижке, предназначенной для работы в условиях само-
уплотнения без поджатия. Это усилие, как ранее было указано, 
будет увеличиваться по мере увеличения перекрытой площади 
прохода и перепада давлений, пока не достигнет величины Qx = 
= и* QcP-

Так как в рассматриваемых нами условиях уплотнение за-
движки действием давления среды не обеспечивается, то с целью 
достижения плотности перекрытия клин при помощи шпинделя 
опускают ниже, до соприкосновения его с обоими уплотняющими 
кольцами корпуса (рис. 403, в). 

Уравнения сил, действующих на клин, будут 
QI + Qg = R sin ф + ТК cos ф + ТК1 cos ф — Qcp sin <р + 

+ sin ф; 

R cos ф = TK sin ф — TK1 sin ф + Qcp cos ф + Ri cos ф. 
Из этих уравнений получаем 

Q, = 27?sin Ф (1 + - Qcp sin Ф [ 1 + - Q0, 

где рк — угол трения, tg рк = \хк. 
Для того чтобы обеспечить гидравлическую плотность, необхо-

димо для наших условий создать R > Qyt где Qy = nDKbqy. 
При R = Qy 

Ql = 2Qy sin Ф (1 + - Qcp sin Ф [ 1 + ] - Q0. 

По этой формуле усилие вдоль шпинделя, необходимое для 
обеспечения плотности задвижки, должно определяться лишь при 
Qcp < Qy• В наихудших условиях при QCp ^ 0 и QG % 0 

Q 1 = 2Qifslnq> ( l + f ^ ) . 

Уменьшение силы Qx при увеличении давления среды объяс-
няется уменьшением величины реакции и соответствующим 
уменьшением трения при сохранении той же величины Qy. 
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Открывание задвижки 

При подъеме клина под действием среды в первый момент 
движения, когда он еще соприкасается с обоими уплотняющими 
кольцами корпуса, клин движется вертикально вверх. При даль-
нейшем подъеме между клином и уплотняющими кольцами обра-
зуется зазор; давлением среды клин прижимается к кольцу кор-
пуса на стороне выхода среды и движется после этого вдоль пло-
скости кольца в пределах хода, допускаемого зазором между 
направляющими клина и корпуса, после чего клин снова движется 
вертикально вверх, вдоль направляющих корпуса. 

В качестве расчетной принимается величина усилия, необхо-
димая для подъема клина в первый период движения (рис. 404, а). 

Уравнения равновесия сил, действующих на клин в данный 
момент, имеют вид 

Q\ = Qcp sin ф — R\ sin ф -f- Qg + Т'кСОБф + Т'кХ cos <p— Rsiny; 

R cos ф = Qcp cosy + R\ cos ф — 7 \ s i п ф + T'K\ sin ф. 

Из приведенных уравнений получаем 

Qx = 2R sin ф I fjrjp 1 Qcp sin ф 
tg (Рк-Ф) 

tgv 1 

Усилие R (зависящее и от Rx) может иметь разное значение 
в зависимости от условий, при которых происходит закрывание 
и открывание задвижки. В соответствии с этим усилие Qi также 
зависит от условий, при которых происходит закрывание и откры-
вание, а также от величины Q±. 

Рассмотрим основные случаи. 
Если задвижка закрыта с усилием, которое обеспечивает соз-

дание удельного давления на уплотняющих кольцах, необходи-
мого для плотного перекрытия, то можно подставить R = Qyy 
тогда 

Qi = 2Q^sinф ^ (Pic — Ф) 
tg Ф 

— 1 

Значение Qx для разных конструкций задвижек приведено 
в табл. 131 и 132, в которых коэффициенты трения приняты с уче-
том эксплуатационных условий. 

Если задвижка закрыта с усилием Qlt превышающим усилие, 
необходимое для закрывания ее при действии давления среды, то 
усилие взаимодействия между уплотняющими кольцами клина 
и корпуса равно 

d _ QI + QCP cos ф [tg (рх + ф) + tg ф] + QG 

2 cos ф (tg ф + р*) 
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/ср 
tg ф + 1 

В результате получаем 
/ (Я — tg Ф 

Qi = {Qi + Qcp COS Ф [tg (pK + Ф) + tg ф] + QG 1 -

— Qcp cos ф [tg (рк— ф) - tg ф] + QA. 

Если закрывание произвести при отсутствии среды, а откры-
вание под давлением, то величина Qi будет иметь иное значение, 
зависящее от упругих свойств корпуса и клина задвижки. 

После закрывания задвижки без среды имеем 
R = QI + QG 

2 cos Ф (tg ф + \iK) ' 

Создав после этого давление, получим на входной стороне 

I 1-т-
Ri = R — PFpeosy 1 

V 
на выходной стороне 

/ R' = R+Qcp-PFp С05ф 1 g-
V 1 + " с Г 

5. РАСЧЕТ УСИЛИЙ, НЕОБХОДИМЫХ ДЛЯ ПЕРЕМЕЩЕНИЯ КЛИНА 
ПРИ ОДНОСТОРОННЕЙ ГАРАНТИРОВАННОЙ ПЛОТНОСТИ 

В данном случае должно быть обеспечено плотное перекрытие 
задвижки для всего диапазона давлений от нуля до Ру только 
действием шпинделя, без учета действия давления среды. Под 
действием давления среды может начаться пропуск среды во вну-
треннюю полость задвижки со стороны входа. 

Закрывание задвижки 

Расчетным является третий период закрывания, при котором 
в соответствии с заданными условиями на уплотняющих кольцах 
при отсутствии среды нужно действием шпинделя создать уси-
лие Qy, необходимое для обеспечения плотности. 

Из многоугольника сил на рис. 403, в с учетом Qcp = 0 полу-
чаем 

Q1 = 2Q,s iп Ф (l + J i ! L ) _ Q 0 . 

При закрывании задвижки в потоке среды необходимо усилие 

QL - 2*s in Ф (1 + - QCP sin Ф [ 1 + - QO-
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которое определено нами ранее из условия совместного действия 
шпинделя и среды. В рассматриваемых условиях мы должны обес-
печить уплотнение на кольцах даже в том случае, если в закрытой 
задвижке действие среды будет мало, т. е. Qcp % 0. 

Для того чтобы выяснить, какими условиями следует зада-
ваться при расчете задвижки в данном случае, рассмотрим дей-
ствие сил в закрытой задвижке при 
выключенном приводе. 

Представим себе задвижку, за-
крытую во время движения потока 
среды, на клин которой действует 
усилие шпинделя Qx. Если давле-
ние среды будет снижаться, то сила 
трения между кольцами умень-
шится, и клин под действием уси-
лия Qi, передаваемого шпинделем, 
благодаря действию сил упругости 
может перемещаться вперед (вниз). 
Усилие Qr будет уменьшаться, а 
реакции R и Rt по мере переме-
щения шпинделя вниз будут увели-
чиваться. Этот процесс будет про-
должаться до тех пор, пока не наступит новое равновесие сил при 
меньшем значении силы Величину перемещения клина и усилия 
на шпинделе и кольцах можно определить с учетом жесткости кор-
пуса клина и шпинделя с помощью приведенных ранее формул. 

задвижке при наличии давления среды во внутренней полости 

Следует заметить, что даже и тогда, когда действие усилия 
прекратится, плотность задвижки может не нарушиться, так как 
угол ф невелик и tg <р < \iK\ поэтому клин и корпус образуют 
самотормозящуюся пару. В этом случае при действующих силах, 
приведенных на рис. 406, многоугольник сил будет иметь вид, 
показанный на рис. 407. Силы tK и tK1 имеют величину, необхо-
димую для предотвращения движения клина вверх под действием 
реакций R и Rt и, таким образом, являются лишь частью сил 
Тк и Тк1. 

Из многоугольника сил (рис. 406) видно, что при Qcp = 0 
реакции R и R± равны, т. е. R = Rv 

Рис. 406. Схема действия сил на 
клин при поджатии клина шпин-

делем 
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Для обеспечения плотного перекрытия задвижки необходимо 
при отсутствии среды создать условие 

R = Ri = Qy. 
При закрывании задвижки в потоке среды для создания гаран-

тированной плотности расчет следует вести исходя из условий 
R = QCD + Qy и RI = QY> тогда из многоугольника сил 
(рис. 403, в) получаем 

Qi = 2 (Q„ + QCp) (1 + Sin ф - Qcp sin ф [ 1 + - Qo. 

Открывание задвижки 

Усилие, необходимое для подъема клина в начальный момент 
его движения, когда он еще соприкасается с обоими уплотняю-
щими кольцами, имеет величину согласно многоугольнику сил 
на рис. 404, а: 

Q[ = 2/?cos ф — tg ф)— Qcp cos ф [tg (p« — ф) — tg ф] + Qg• 

Если открывание происходит без потока среды после закры-
вания, также выполненного без потока среды, то принимая Qcp = 
= 0 и R = Qyy получаем 

' Ук 
№ Ф 

Если открывание происходит в потоке среды после закрывания, 
также выполненного в потоке среды, то принимая R = Qy + Qcp» 
имеем 

Q[ = 2(QY+QCP) 

— Qcp sintp 
^ ( Р * - Ф ) 1 + QC 

Эта формула принимается в качестве расчетной. Она приме-
нима и для случая, когда открывание происходит без среды после 
закрывания, выполненного в потоке среды. Когда произойдет 
падение давления, то благодаря упругости корпуса сила взаимо-
действия колец корпуса и клина (при упругом корпусе) сохра-
нится. При жестком корпусе величина Qi снизится. Это относится 
к работе задвижек как при односторонней, так и двусторонней 
гарантированной плотности. 

Если открывание происходит в потоке среды после закрывания, 
выполненного с произвольной силой Q l f без потока среды, то 
усилие, необходимое для подъема клина в начальный момент дви-
жения, равно 

Qi = + (Qi + Qo) + c o s Ф - - Ф) - tg Ф] - QG. 
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6. РАСЧЕТ УСИЛИЙ, НЕОБХОДИМЫХ ДЛЯ ПЕРЕМЕЩЕНИЯ КЛИНА 
ПРИ ДВУСТОРОННЕЙ ГАРАНТИРОВАННОЙ ПЛОТНОСТИ 

Для создания двусторонней гарантированной плотности в за-
движке обе стороны клина должны быть плотно прижаты к уплот-
няющим кольцам корпуса, чтобы во внутреннюю полость задвижки 
не могла проникнуть среда (рис. 408). 
Для выполнения этого условия не-
обходимо иметь Q9. 

В закрытой задвижке при отсут-
ствии силового воздействия шпинде-
ля на клин силы, действующие на 
клин, образуют многоугольник, по-
казанный на рис. 409. Здесь сила 
давления среды Qcp направлена не 
параллельно реакции R, а под углом 
к ней в связи с тем, что при отсутст-
вии давления среды во внутренней Рис- 408- Напр1влени%^й

п
с™1!? 

^ ^ ^ л ° усилия от давления среды на 
полости задвижки сила цср действует к л и н При двусторонней гаранти-
на входную сторону клина. рованной плотности 

Рис. 409. Многоугольник сил, действующих на клин в закры-
той задвижке при отсутствии давления среды во внутренней 

полости 

Закрывание задвижки 

В конце закрывания задвижки схема действия сил на клин 
имеет вид, изображенный на рис. 410; в соответствии с этим урав-
нения равновесия перемещаемого клина будут выражаться сле-
дующим образом: 

Qi + Qg = Qcp sin ф + R sin ф + 
+ TK cos Ф + TK1 cos Ф + R x sin Ф; 

R cos ф = QCp cos ф + R i cos ф + 
+ TK sin ф — TK1 sin ф. 

После преобразований получим 
Qi = 2R cos ф (tg ф + \iK) — Qcp cos ф [tg (ф + p*) — 

— tg ф] — Q0. 
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Для того чтобы во внутреннюю полость задвижки не могла 
проникнуть среда, необходимо при отсутствии среды в задвижке 
создать при закрывании R = Rx = Qy + Qcp, тогда 

Qi = 2 (QY + Qcp) cos ф (tg Ф + IIK) - QQ. 

Эта формула и является рас-
четной, так как предусматри-
вает плотное перекрытие за-
движки независимо от направ-
ления движения среды. 

Открывание задвижки 

При открывании задвижки 
Рис. 410. Многоугольник сил, деист- б е з п о х о к а с р е д ы у с илие, необ-
вующих на клин при закрывании за- r J 1 

движки В условиях двусторонней га- ходимоедля перемещения клина 
рантированной плотности в начальный момент подъема, 

Qi = 2 (QY + Qcp) cos ф (\IK — tgj?) + Qg . 

Работа задвижек в условиях двусторонней гарантированной 
плотности имеет большие достоинства, так как при этом обеспе-
чивается повышенная плотность перекрытия (два замка) и в по-
лость задвижки давление не проникает; это улучшает условия 
работы сальникового узла и уменьшает распирающее усилие 
в задвижке от действия давления среды. Однако обеспечение дву-
сторонней плотности требует применения повышенных моментов и 
усилий на маховике. Особенно большая разница в необходимых 
усилиях создается при высоких давлениях. Двусторонняя плот-
ность практически легко осуществима при малых давлениях среды 
в задвижках с составным клином путем весьма тщательной при-
тирки уплотняющих поверхностей. В остальных случаях достичь 
ее трудно, и обычно расчет задвижек ведут для условий односто-
ронней гарантированной плотности. 

Приведенный выше анализ усилий, необходимых для переме-
щения клина в зависимости от условий работы задвижки, позво-
лил установить расчетные формулы и выявить влияние различных 
факторов на величину усилий на шпинделе, необходимых для 
управления задвижкой. 

При использовании полученных формул следует иметь в виду, 
что они выводились с учетом определенных свойств задвижки, 
характеризуемых упругостью ее деталей. 

Вполне возможные отклонения от принятых нами условий 
могут сказаться и на величине усилий, необходимых для управле-
ния задвижкой. 

В табл. 131 и 132 приведены расчетные формулы для опреде-
ления наибольших усилий, необходимых для перемещения клина 
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Таблица 132 

Наибольшие усилия, необходимые для перемещения клина в клиновых 
задвижках с углом уклона клина <р = 2°52' 

Условия обеспечения 
плотности 

Материал уплотняющих колец корпуса и клина 

Условия обеспечения 
плотности 

Латунь 
или чугун 
\ЛК = 0,25; 

И'К = 0,35 

Сталь 
углеродистая 

\лк = 0,30; 

= 0,40 

Сталь корро-
зионностойкая 

X18H10T 
= 0,35; 

^ = 0,45 

Односторон-
нее само-

уплотнение 
(только при 
Qcp^Qy) 

Конечный 
момент закры-

вания 
Q1=0,25QCp — 

QG 
Qx = 0,30(? cp-

-QG 
<3J = 0,35(3cp— 

— QG 
Односторон-

нее само-
уплотнение 
(только при 
Qcp^Qy) 

Начальный 
момент от-
крывания 

Q[ = 0,35<З г р+ 
+ QG 

< 3 i = 0 , 4 0 < 3 c p + 
+ QG 

( 3 j = 0 , 4 5 Q c p + 
+ QG 

Односторон-
нее уплот-
нение с под-

жатием 
(только при 
Qcp < Qy) 

Конечный 
момент закры-

вания 

< ? ! = 0,60QY — 

— 0,35 Qcp — 
- Q G 

<3X = 0,70(3^ -
— 0,40<3Cp — 

— QG 

Qt = 0,80(3 Cp— 
— 0,45Q cp — 

— QG 

Односторон-
нее уплот-
нение с под-

жатием 
(только при 
Qcp < Qy) 

Начальный 
момент откры-

вания 

<?; = 0 , 6 0 0 , -
— 0,25 Qcp + 

+ QG 

Q[ = 0 . 7 0 Q , — 
— 0,30 Qcp + 

+ QG 

Q[ = 0,80(3, -
— 0,35Q Cp + 

+ QG 

Односторон-
няя гаран-
тированная 
плотность 

Конечный 
момент закры-

вания 

QT = 0,60QY + 

+ 0,25 QCp — 
— QG 

QI = 0,70Q У + 
+ 0,30QCp — 

- Q G 

Ql = 0,80(3^ + 
+ 0,35(3 cP — 

- Q G Односторон-
няя гаран-
тированная 
плотность Начальный 

момент откры-
вания 

<3j = 0 , 6 0 ( 3 , + 
+ 0 ,35Q f p + 

+ QG 

<3i = 0,70(3,) + 
+ 0,40Qcp + 

+ QG 

Q\ = 0 , 8 0 ( 3 , + 
+ 0,45Q cp + 

+ QG 

в клиновых задвижках с различными уплотняющими кольцами. 
Формулы даны для работы задвижек при различных условиях 
с учетом применяемых коэффициентов трения для каждого из 
материалов колец. Значения коэффициентов трения учитывают 
сложные условия эксплуатации задвижек. В тех случаях, когда 
средой является вязкая жидкость с хорошей смазывающей спо-
собностью, предохраняющая уплотняющие кольца и шпиндель 
от коррозии, коэффициенты трения, принятые в таблицах могут 
быть значительно снижены вплоть до величины, равной 50% от 
приведенных. Значение Qu для вязкой среды может быть снижено 
на 30%. 

При испытаниях задвижек на машиностроительных заводах, 
где происходит их изготовление, усилия и моменты на маховике, 
необходимые для управления задвижкой, также требуются мень-
шие, чем в условиях эксплуатации. 
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Таблица 132 

Наибольшие усилия, необходимые для перемещения клина в клиновых 
задвижках с углом уклона клина ф = 5е 

Условия обеспечения 
плотности 

Материал уплотняющих колец корпуса и клина 

Условия обеспечения 
плотности 

Латунь 
или чугун 
ц к = 0,25; 

ц'к = 0,35 

Сталь 
углеродистая 

= 0,30 

ti'K - 0,40 

Сталь корро-
эионностойкая 

X18H10T 
= 0,35; 

V.'K = 0.45 

Односторон-
нее само-

уплотнение 
(только при 
Qcp ^ Qy) 

Конечный 
момент закры-

вания 
<?! = 0,26 QCp-

-QG 
Qi = 0,31 QCi)-

-Qo 
<?! = 0,36 Qcp— 

-Qo Односторон-
нее само-

уплотнение 
(только при 
Qcp ^ Qy) 

Начальный 
момент откры-

вания 
<?;=o,34<?c p+ 

+ QQ 
<?;=o,39<? e p+ 

+ Qa 
Q[ = OMQcp+ 

+ Qo 

Односторон-
нее уплот-

нение с под-
жатием 

(только при 
Qcp < Qy) 

Конечный 
момент закры-

вания 

== 0,67Q^ — 
— 0,43Qcp -

- Q G 

Qi = 0,77Qy-
— O.480CP — 

-Qo 

Qi = 0,87Qy -
— OMQcp -

-Qo 
Односторон-
нее уплот-

нение с под-
жатием 

(только при 
Qcp < Qy) 

Начальный 
момент откры-

вания 

Q[=0,52Qy-
- 0 , 1 7 QCp + 

+ QG 

Q[ = 0,62Qy-
- 0 , 2 1 Qcp + 

+ <?G 

Q\=0J2Qy-
- 0 , 2 6 QCp + 

+ Qo 

Односторон-
няя гаран-
тированная 
плотность 

Конечный 
момент закры-

вания 

Ql = 0,67Qy + 
+ 0,24QCp -

QG 

Qi = 0,77Qy + 
+ 0 , 2 9 0 c -

-Qo 

Qi = 0,87Qy + 
+ 0,33 Qcp — 

-Qo Односторон-
няя гаран-
тированная 
плотность Начальный 

момент откры-
вания 

Q[ = 0 ,520 , + 
+ 0,36 Qcp + 

+ QG 

<?; = 0 ,629 v + 
+ 0,41Qcp + 

+ <?o 

Q[ = 0 ,720 , + 
+ 0,46 Qcp + 

+ Qo 

Усилия или моменты, прилагаемые к шпинделю при ручном 
управлении задвижками, в реальных условиях эксплуатации 
точно не соответствуют рассчитанным и во многих случаях зависят 
от физических данных и опыта человека, управляющего задвиж-
кой, а коэффициенты трения в большой степени зависят от состоя-
ния задвижки и условий эксплуатации. Поэтому нельзя быть уве-
ренным в том, что задвижка, рассчитанная для условий самоуплот-
нения, в реальных условиях будет работать с поджатием, или 
наоборот. 

Этот факт не умаляет значения приведенного выше материала, 
а требует лишь получения для расчетов более тщательно про-
веренных данных об условиях эксплуатации задвижек. 
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7. РАСЧЕТ УСИЛИЙ, НЕОБХОДИМЫХ ДЛЯ ПЕРЕМЕЩЕНИЯ ДИСКОВ 
В ПАРАЛЛЕЛЬНОЙ ЗАДВИЖКЕ С КЛИНОВЫМ РАСПОРОМ 

Отличие расчета параллельной задвижки с клиновым распором 
от клиновой объясняется особенностями ее конструкции, которые 
заключаются в том, что в параллельной задвижке диски раскли-
ниваются распорным клином, расположенным между ними, под 
действием усилия, передаваемого шпинделем. Такая задвижка 
(рис. 411), так же как и клиновая, может работать при условиях 

Рис.411. Положение дисков Рис .412 . Положение дисков в за-
при закрывании парал- крытой параллельной задвижке 
лельной задвижки с кли- с клиновым распором 

новым распором 

одностороннего самоуплотнения, самоуплотнения с поджатием, 
односторонней гарантированной плотности и двусторонней гаран-
тированной плотности. 

Работа параллельной задвижки с клиновым распором проте-
кает следующим образом. 

При закрывании задвижки шпиндель перемещает вниз диски, 
которые несут с собой клин. При наличии потока диск / прижи-
мается давлением среды к кольцу корпуса и оказывает сопро-
тивление движению шпинделя; диск II удерживается заплечиком 
шпинделя. После того как клин коснется корпуса и остановится, 
шпиндель еще некоторое время будет перемещать диск /, умень-
шая зазоры ?! и z2 (Рис- 411) до нуля, после чего клин «выжмет» 
диск II кверху, и, следовательно, в шпиндель будут упираться 
уже оба диска (рис. 412). С перемещением дисков вниз удельные 
давления на уплотняющих кольцах все увеличиваются. При дей-
ствии среды величины удельных давлений на уплотняющих коль-
цах дисков I и II различны. 
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Рассмотрим условия равновесия дисков. 
Усилия, действующие на диск / (рис. 413): 

Часть усилия вдоль оси шпинделя 
Усилие, создаваемое давлением среды 
Реакция уплотняющего кольца корпуса 
Сила действия клина 
Сила трения между уплотняющими кольцами 
Сила трения между клином и диском 
Сила трения между головкой шпинделя и диском 

cQ1 

Qcp 
R 

N 
Тк 
TN 

Тг 

Усилия, действующие на диск II (рис. 414): 
Часть усилия вдоль оси шпинделя 
Реакция уплотняющего кольца корпуса 
Сила действия клина 

(1 -с) Q1 

N 
1 

» трения между уплотняющими кольцами 
» трения между клином и диском 
» трения между головкой шпинделя и клином . 

Тк ! 
Ты 

Сила трения между головкой шпинделя и диском Тг имеет 
обычно небольшую величину и сказывается лишь на распределе-
нии удельных давлений на поверхности уплотняющих колец 
задвижек небольшого диаметра прохода, и то в сравнительно 
небольшой степени. Для того чтобы чрезмерно не усложнять 
расчет, силу трения Тг учитывать не будем. 

Характер распределения удельных давлений, создаваемых 
силой N на поверхности уплотняющих колец, зависит от точки 
приложения этой силы к дискам. Для равномерного распределения 
удельных давлений необходимо, чтобы точка С (пересечение линий 
действия силы N с плоскостью соприкосновения уплотняющих 
колец корпуса и дисков) лежала на геометрической оси проход-
ных отверстий (рис. 415, в). 

Действительное положение точки С зависит от геометрии клина 
и дисков, которые изготовляются путем отливки без механической 
обработки и могут иметь значительные отклонения от заданных 
размеров. Влияние этих отклонений показано на рис. 415, а и б. 

Если клин изготовлен с углом ср большим, чем в диске, то 
точка С сместится вниз и уплотняющие поверхности в нижней 
части будут лучше уплотнены, нежели в верхней, и наоборот. 
Учитывая влияние силы трения Тг, следует признать, что целе-
сообразно иметь в дисках угол ср больший, чем в клине. 

Для равномерного распределения удельных давлений на уплот-
няющих кольцах усилие N должно действовать в вертикальной 
плоскости симметрии. 

Горизонтальное сечение дисков и клина в обычных конструк-
циях параллельных задвижек с клиновым распором, изображенном 
на рис. 416. Поверхность клина здесь может соприкасаться с дис-
ком в двух точках I и II. Практически в обеих точках соприкос-
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ДискП Диск I 

иТ« 
cQf 

Тг \ 
ж N 

" \ V/УУ/. N 
> у//Л ^ Qcp 

R 
у / . 

Рис. 413 Схема дей-
ствия сил на диск II 

Рис. 414. Схема действия 
сил на диск / 

Vклина ^ f диска ?диска ^ fn.uu; 

:илы 
дескг 

V//. 

Рис. 415. Точки приложения силы N при разных углах клина 
и диска 

Клин /Л. у///Л Клин У///Л 
Рис. 416. Возможные точки соприкосновения клина 

и диска 
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новения клина и диска не произойдет (поверхности клина и дисков 
литые); следовательно, действовать будет либо сила Nj, либо 
сила NUt которые приложены к диску на расстоянии т от оси, 
что повлечет неравномерное распределение удельных давлений 
на поверхности уплотняющих колец. Отсюда следует, что кон-
струкция плоского клина не может обеспечить хорошей работы 
узла. Более правильная конструкция изображена на рис. 415, б 
и самая правильная (сферический клин) — на рис. 415, в. Влияние 
величин е и т н а неравномерность распределения удельных давле-
ний будет тем больше, чем больше е и т и чем меньше диаметр 
прохода задвижки. Для задвижек с диаметром Dy ^ 500 мм и 

больше эти величины по сравнению с Dy настолько незначительны, 
что существенного влияния на работу задвижки не оказывают. 

Расчет задвижек будем рассматривать для наиболее правильной 
конструкции (рис. 415, в). 

При определении степени плотности закрывания задвижки 
решающую роль играют величины реакций уплотняющих колец 
корпуса R и Rlt которые для обеспечения плотности не должны 
быть меньше усилия Qy> обеспечивающего плотность замка 
затвора. 

Для определения величин R и Rx строим многоугольник сил 
(рис. 417) для диска / и диска II. 

Уравнения равновесия имеют вид: 
для диска I 

R = Qcp + N cos ф — TN sin <p; 

cQ1 = N sin ф 4- TK + TN cos Ф - ; 
для диска II 

Rx = N cos ф — TN sin ф; 

(l _ с) Qx = N sin Ф + TK1 + TN cos ф - . 
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Имея заданными величины Qcpt Qlt Тк и TN, можно найти 
значения R и Rlf а также с и N. 

Рассмотрим действие задвижки при различных условиях. 
При о д н о с т о р о н н е м с а м о у п л о т н е н и и 

(Qcp Qy) усилие на шпинделе, необходимое для перемещения 
дисков, определяется силой трения между уплотняющими коль-
цами (без учета QG): при закрывании Qx = n,cQtp, при открыва-
нии Qi = \i'KQcp. 

Работа клина при этом сводится к подводу дисков вплотную к 
уплотняющим кольцам корпуса, что особенно необходимо, когда 
отсутствует поток среды. Следует учесть, что надежная работа 
задвижки по принципу самоуплотнения может быть осуществлена 
лишь при достаточно больших значениях Dy и Р^. 

При о д н о с т о р о н н е м у п л о т н е н и и с п о д ж а -
т и е м усилие на шпинделе, необходимое для перемещения дисков 
при закрывании, определится из уравнения 

Qг = 2 R [tg (Ф + р„) + ( i j - Qcp [2 tg (Ф + р„) + ( i j - QG, 

которое получается из уравнений равновесия сил, приложенных 
к дискам. 

Так как параллельные задвижки обычно бывают с чугунными 
или латунными уплотняющими кольцами, для наиболее распро-
страненного значения угла ф = 20° имеем 

Q l = 2 , 1 4 R - 1,89 Qcp-QG. 

Здесь принято \iK == 0,25 — коэффициент трения между уплот-
няющими кольцами; 

(Хдг = 0,35 — коэффициент трения между клином и 
диском (поверхности не обработаны); 

Рдг — 19°20/ — угол трения, соответствующий зна-
чению = 0,35. 

Задавшись R = Qyy имеем 

Q! = 2,14Q, — 1,89 Qcp-Qg. 

В начальный момент открывания усилие вдоль шпинделя 
имеет величину и направление силы При подъеме шпинделя 
сначала выбирается «мертвый ход» шпинделя, клин освобож-
дается, так как клиновое соединение в данной конструкции несамо-
тормозящееся, после чего в начале подъема дисков усилие, 
необходимое для перемещения дисков, имеет величину 

Qi = HkQcp + Q g . 

В качестве расчетной должна быть принята величина, наиболь-
шая из этих двух. 
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При о д н о с т о р о н н е й г а р а н т и р о в а н н о й 
п л о т н о с т и задвижки на всем диапазоне от нуля до Ру 
усилие на шпинделе, необходимое для закрывания задвижки 
без потока среды, имеет величину 

QI = 2Qy [tg (Ф + р„) + [iK] - QG. 

Подставляя числовые значения, приведенные выше, получаем 
Qг = 2,14Qy — Qg. 

При закрывании в потоке среды следует обеспечить условие 
R = Qy + Qcp у тогда 

Q i = 2 (Qy + Qcp) [ t g ( Ф + p „ ) + M -

- Qcp [ 2 t g [ Ф + PN) + M - Qg-

Подставляя принятые числовые значения, имеем 
Q1 = 2MQy + 0,25Qcp-QG. 

Следовательно, усилие закрывания задвижки в потоке больше, 
чем при отсутствии его. 

При открывании задвижки на шпинделе в начальный момент 
будет действовать усилие, по величине и направлению равное Qlt 
а затем, после того как будет выбран «мертвый ход» шпинделя, 
усилие, необходимое для подъема дисков, станет равным 

Qi = VKQcp + Q G . 

При д в у с т о р о н н е й г а р а н т и р о в а н н о й п л о т -
н о с т и на всем диапазоне давлений от нуля до Ру усилие вдоль 
шпинделя должно обеспечить такую плотность перекрытия, при 
которой во внутреннюю полость задвижки не проходила бы среда. 

При закрывании задвижки без потока среды следует обеспечить 
условие R = Ri = Qy + Qcp\ тогда при возникновении давления 
среды с любой стороны между уплотняющими кольцами будет 
продолжать действовать сила Qy, обеспечивающая плотность соеди-
нения. Для этих условий выражение усилия на шпинделе, необ-
ходимого для закрывания, имеет вид 

Q i = 2 (Qy + QCP) [ t g (Ф + Рк) + MTJ — QG-

При открывании задвижки усилие на шпинделе вначале имеет 
величину и направление, равное силе Qx, а затем становится рав-
ным Qi = \iKQCp + QG. Расчетной является величина Qi = Qi. 
Как указано выше, ввиду больших требуемых усилий расчет на 
двустороннюю плотность ведется лишь в исключительных слу-
чаях. 

В табл. 133 приведены формулы для определения усилий на 
шпинделе, необходимых для управления параллельными задвиж-
ками с клиновым распором при угле наклона клина ф = 20°. 
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Таблица 145 
Наибольшие усилия, необходимые для перемещения дисков 

в чугунной параллельной задвижке при угле наклона клина ф = 20° 

Условия обеспечения плотности 

Уплотняющие кольца 
из чугуна или латуни 
ц л = 0,25; \х'к = 0,35 

При одностороннем 
самоуплотнении (только 
при QCP ^ QY) 

Конечный момент 
закрывания Qi = 0,25 QCP - QG При одностороннем 

самоуплотнении (только 
при QCP ^ QY) Начальный момент 

открывания Q; = 0,35Qcp + QG 

При одностороннем 
уплотнении с поджа-
тием (только при QCP < 
< Qy) 

Конечный момент 
закрывания Q L = 2MQY— WQCP — QG 

При одностороннем 
уплотнении с поджа-
тием (только при QCP < 
< Qy) Начальный момент 

открывания 

Принимается наиболь-
шая величина Q[ = QL 

или Q[ = 0,35Qcp + QG 

При односторонней 
гарантированной плот-
ности 

Конечный момент 
закрывания Q x = 2MQY+ 0,25 QCP — Qg 

При односторонней 
гарантированной плот-
ности Начальный момент 

открывания Q[ = QI + QG 

Данные приведены для управления задвижками в эксплуатацион-
ных условиях, когда коэффициенты трения выше, чем в условиях 
гидравлических испытаний на машиностроительных заводах, 
изготовляющих эти задвижки. 

При использовании задвижек для вязких сред, где гидравли-
ческая плотность обеспечивается сравнительно легко, и для сред, 
обладающих хорошей смазывающей способностью, усилия Qx 
и могут быть уменьшены на 30—40% по сравнению с данными 
табл. 133. 

8. МОМЕНТЫ НА МАХОВИКЕ, НЕОБХОДИМЫЕ ДЛЯ УПРАВЛЕНИЯ 
ЗАДВИЖКАМИ 

При управлении задвижкой момент на маховике изменяется 
в зависимости от сил сопротивления, которые возникают при дви-
жении клина и шпинделя. 

Закрывание клиновой задвижки 

Считая, что закрывание происходит таким образом, что клин 
движется непрерывно, получаем наибольшее усилие вдоль шпин-
деля и соответствующий ему наибольший крутящий момент на 
маховике в конце закрывания. 

657 



В задвижках с выдвижным шпинделем (не вращаемым) наиболь-
шее усилие вдоль шпинделя 

Qo = Qi + Qtun + Т, 
где Qtun — усилие от давления среды на шпиндель, выталкиваю-

щее шпиндель из задвижки; 
Т — сила трения в сальнике. 

Наибольший момент на маховике при выдвижном шпинделе 
М = М о + Мб, 

где М0 — момент в резьбе; 
Мб — момент трения на бурте шпинделя или в шарикопод-

шипнике. 
В задвижках с вращаемым шпинделем наибольшее усилие 

вдоль шпинделя имеет величину 
Qo = Qv 

Наибольший момент на маховике равен 
м = м0 + мс + мбу 

где Мс — момент трения в сальнике. 

Открывание клиновой задвижки 

Момент при открывании отличается от момента при закрыва-
нии тем, что в первом случае необходимо преодолеть инерцию по-
движных деталей, и тем, что коэффициент трения при трогании 
с места больше коэффициента трения при движении. После дли-
тельного пребывания задвижки в закрытом положении кольца 
могут «прикипеть», что потребует приложения повышенного уси-
лия вдоль шпинделя; при длительном соприкосновении двух 
металлических поверхностей, прижатых друг к другу с большим 
усилием, и в особенности при высокой температуре, между ними 
могут возникнуть силы молекулярного сцепления. 

В начале поворота маховика на открывание шпиндель, нагру-
женный силой Qo и прижатый к клину, начнет разгружаться; 
нагрузка при дальнейшем повороте дойдет до нуля, и после того 
как будет выбран «мертвый ход» в гайке и в сопряжении головка 
шпинделя — клин, усилие на шпинделе переменится на обратное. 
На рис. 418 показаны положения шпинделя и действующее на 
него усилие до и после выбирания «мертвого хода» между головкой 
шпинделя и клином. 

Наибольший момент в резьбе, необходимый для подъема 
выдвижного шпинделя в начальный момент открывания 
(рис. 418, а), равен 

Mo = Qo ( р ' - с с ) , 

усилие Qo направлено в сторону движения шпинделя. 
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После того как будет выбран «мертвый ход» z (рис. 418, б), 
усилие Qo исчезнет, и для подъема клина потребуется усилие Qo. 
При этом момент в резьбе, необходимый для подъема шпинделя, 
будет равен 

Mo = Q ^ ^ f t g ( а + р ) , 

усилие Qo направлено в сторону, противоположную движению 
винта. Обычно Мо больше Мо, поэтому расчет следует вести 
по величине MQ. 

Рис. 418. Схема влияния «мертвого хода» г на связь 
шпинделя с клином 

Для быстрого определения ориентировочной величины необ-
ходимого крутящего момента при управлении клиновой задвиж-
кой можно воспользоваться приведенным на рис. 419 графиком. 

Закрывание параллельной задвижки с клиновым распором 

Наибольшее усилие вдоль шпинделя имеет величину 

Qo = Qi + Qtun + т. 

Наибольший момент на маховике 

М = М о + Мб:; 
здесь момент в резьбе 

M0 = Qo ^ M g ( a + p ) , 

момент трения в бурте 

м п _ Мб — Qo Цб-
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Формулы для силового расчета задвижек различных конструкций 
Таблица 134 

Изделие 
Эскиз 

узла 

Рассматри-
ваемый 
момент 

управления 
задвижкой 

Наибольшее 
усилие вдоль 

шпинделя 

Наибольший 
крутящий 

момент 
на маховике 

Формулы 

Задвижка 
параллельная 
с выдвижным 

шпинделем 

Конечный 
момент 

закрывания 

Начальный 
момент 

открывания 

Qo = Q 1 + 
+ Qiun + Т 

м = м0 + 
+ м б 

0o = Qi-
-Qiun + T 

М = м 0 + 
+ Мб 

Усилие перемещения кли-
на при закрывании 

Q1 = PKQcp — QG 
Усилие перемещения кли-

на при открывании 

Q[ = VKQCP + QG 
Сила, выталкивающая 

шпиндель, 
< ? Ш „ = 0 , 7 8 5 ^ Р 

Сила трения в сальнике 
Т = tydcsP 

Момент в резьбе 

Момент трения в бурте 

Момент в резьбе 

K = Q ' o - f - t g ( a + P ) 

Момент трения в бурте 



Конечный 
момент 

закрывания 
Qo = Qi + 
+ Ошп + Т 

М = М0 + 
+ мб 

Начальный 
момент 

открывания -Quin + T 

м' = м'0 + 
+ К 

Усилие перемещения кли-
на при закрывании 9i<p = 
= 2°52' (см. табл. 131); 
Ф = 5° (см. табл. 132) 

Усилие перемещения кли-
на при открывании Q l t <р = 

2°52' (см. табл. 131); 
Ф = 5° (см. табл. 132) 

Сила, выталкивающая 
шпиндель, 

Qmn = 0,785d2
cP 

Сила трения в сальнике 

Т = \\ dcsP 

Момент в резьбе 

M0 = Q0 ^ f - tg ( а + р) 

Момент трения в бурте 

Мб = Qo (i6 

Момент в резьбе 

К = 9'о ^ f ^ ( а + Р) 

Момент трения в бурте 

M6 = Qq^Y Н 



Продолжение табл. 134 

Изделие 
Эскиз Рассматри-

ваемый 
момент 

управления 
задвижкой 

Наибольшее 
усилие 

вдоль шпинделя 

Наибольший 
крутящий 

момент 
на маховике 

Формулы Изделие 
изделия узла 

Рассматри-
ваемый 
момент 

управления 
задвижкой 

Наибольшее 
усилие 

вдоль шпинделя 

Наибольший 
крутящий 

момент 
на маховике 

Формулы 

Задвижка 
клиновая 

с вращаемым 
шпинделем * « 

Конечный 
момент 

закрывания 
Qo = Qi 

м = м0 + 
+ Мс + Мб 

Усилие перемещения кли-
на при закрывании Qlt <р = 
= 2°52' (см. табл. 131); 
ф = 5° (см. табл. 132) 

Усилие перемещения кли-
на при открывании Q^, <р = 
= 2°52' (см. табл. 131); 
ф = 5° (см. табл. 132) 

Момент в резьбе 

л*0 = <?„ t e ( « + p) 

Момент трения в саль-
нике 

М С - Т * 

Момент трения в бурте 

^6=(Qo~hQiun) lie 
Сила, выталкивающая 

шпиндель, 
< ? ш „ = 0 , 7 8 Ы\Р 

Момент в резьбе 

K = Q ' u ^ f - ^ (« + Р) 
Момент трения в бурте 

M ' 6 = QO Цг ** 

Задвижка 
клиновая 

с вращаемым 
шпинделем * « Начальный 

момент 
открывания 

м' = м'0+ 
+ МС + 

Усилие перемещения кли-
на при закрывании Qlt <р = 
= 2°52' (см. табл. 131); 
ф = 5° (см. табл. 132) 

Усилие перемещения кли-
на при открывании Q^, <р = 
= 2°52' (см. табл. 131); 
ф = 5° (см. табл. 132) 

Момент в резьбе 

л*0 = <?„ t e ( « + p) 

Момент трения в саль-
нике 

М С - Т * 

Момент трения в бурте 

^6=(Qo~hQiun) lie 
Сила, выталкивающая 

шпиндель, 
< ? ш „ = 0 , 7 8 Ы\Р 

Момент в резьбе 

K = Q ' u ^ f - ^ (« + Р) 
Момент трения в бурте 

M ' 6 = QO Цг ** 



Задвижка 
параллельная 
с клиновым 

распором 
и выдвижным 

шпинделем : и в 

Конечный 
момент 

закрывания 

Начальный 
момент 

открывания 

Qo = Q i + 
-hQuin + T 

— Quin + T 

м = м 0 + + Мб 

м -Мо + 

Усилие перемещения ди-
сков при закрывании 
(см. табл. 133) 

Усилие перемещения ди-
сков при открывании 
(см. табл. 133) 

Сила, выталкивающая 
шпиндель, 

<?ш„ = 0 ,785d\P 

Сила трения в сальнике 
Т = tydcsP 

Момент в резьбе 

= t g ( a + p ) 

Момент трения в бурте 

M 6 = Q o ~ Мб 

Момент в резьбе 

Момент в резьбе 

< = Qo-o-l8 ( « + Р ) -
при самоуплотнении 

Момент трения в бурте 
при открывании 
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Рис. 419. График расчетных крутящих моментов, необходимых для 
открывания клиновой задвижки под полным перепадом давлений при 

одностороннем самоуплотнении 
— шпиндель вращаемый; шпиндель выдвижной с гайкой и 

упорным шарикоподшипником; значения крутящих моментов, развивае-
мых электроприводами А, Б, В, Г, Д 
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Открывание параллельной задвижки с клиновым распором 

Величина момента на маховике, необходимого для открыва-
ния, определяется выражением 

М = Мо + М'в. 

В начальный момент открывания до отжатия дисков 

M'o=Qo -%-tg (р'-а). 

В дальнейшем, когда будет выбран «мертвый ход», 

Мо = \iKQcp ^f - t g ( a + р). 

Расчетной величиной является наибольшая из полученных. 
В большинстве случаев первая имеет большую величину и поэтому 
обычно считается расчетной. 

В табл. 134 приведены формулы для силового расчета задвижек 
различных конструкций. 

При выборе электропривода следует тщательно проанализи-
ровать условия работы задвижки, с тем чтобы четко установить, 
какие требования должны быть предъявлены к данной задвижке 
для обеспечения ее плотности. Необходимо выяснить, возможно 
ли присутствие в транспортируемой по трубопроводу среде твер-
дых примесей, которые могут значительно увеличить силы трения, 
что вызовет увеличение необходимого крутящего момента на ма-
ховике. 

Г л а в а VIII. СИЛОВОЙ РАСЧЕТ КРАНОВ 

1. РАСЧЕТ КОНУСНЫХ (ПРОБКОВЫХ) КРАНОВ 

Краны с конусной пробкой изготовляются без сальника (на-
тяжные) и с сальником (сальниковые). При силовом расчете кра-
нов определяется общий момент на оси пробки, необходимый для 
ее поворота. В натяжных кранах (рис. 420) в начале закрывания он 
равен сумме моментов от уплотнения конуса Мк и на натяжной 
шайбе Мб , в конце закрывания к этому добавляется момент от 
действия среды на пробку МР. В итоге имеем 

М = Мк + Мб + МР. 

Эта величина определяет наибольший момент, необходимый 
для управления натяжным краном. В сальниковых кранах 
(рис. 421) общий момент на оси пробки равен в начале закрывания 
сумме моментов от уплотнения конуса Мк и в сальнике Мс, 
а в конце закрывания к этому добавляется момент от действия 
давления среды на пробку МР 

М = Мк + Мс + МР. 
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Экспериментальные исследования показали, что момент тре-
ния мало изменяется с поворотом пробки. Для кранов малого диа-
метра прохода момент почти не зависит от давления среды. С уче-
том этих условий можно считать, что при периодической работе 
крана момент в начале открывания крана равен моменту в конце 
закрывания, т. е. М' = М. 

При длительных перерывах в работе пробка «прикипает» к кор-
пусу и для срыва ее требуется увеличенный момент, после чего он 

го крана 

со смазкой показали, что при длительных перерывах в работе 
в некоторых случаях имело место двукратное увеличение момента. 
Момент трения в сальнике вычисляется по формуле 

М = = Т — iY1c — 1 2 9 

где Т — сила трения, определяемая по ранее приведенным дан-
ным, в кГ\ 

dc — диаметр хвостовика пробки в см. 
Момент от действия давления среды МР определяется следую-

щим образом: 
МР = 

усилие от действия среды, QP = FPP\ 
площадь проходного отверстия корпуса, перекрытая 
пробкой, см2; 
давление среды в кГ!см*\ 
коэффициент трения на конусной поверхности; 
средний диаметр конуса соприкосновения пробки и кор-
пуса (рис. 422) 

Dk==°±+J?i =2R. 

666 

где QP — 
F p -

Р — 
V-к — 
A c -



Момент на бурте 

где Q6 — усилие затяга конуса в кГ\ 
ц<5 — коэффициент трения между натяжной шайбой и корпу-

сом крана; 
d6 — средний диаметр опорной кольцевой поверхности со-

прикосновения корпуса крана с натяжной шайбой. 
Определим момент Мк и усилие Q6. 
Обозначим угол конуса пробки 2ф (рис. 422). 
Усилие Q, действующее вдоль оси пробки и передаваемое 

равномерно на внутреннюю поверхность корпуса, создает реак-
ции, также равномерно распределенные. 
Представим результат действия реакций 
в виде 2N (см. рис. 373), тогда 

Q = 2N sin ф + 2Т к cos ф, 

где Тк — силы трения на конической по-
верхности, соответствующие нор-
мальным силам N. 

Заменив Тк = N\iKi получаем 

Q = 2N (sin ф + \лк cos ф), 
или 

Q = 2iV sin ф (1 

Представим реакции 2N в следующем 
в и д е Рис. 422. Расчетные раз-

2N — n,DKlq> меры крана 

где / — длина образующей конусной поверхности соприкоснове-
ния 

/ = = Р1 - Р 2 , 
2 sin ф * 

q — удельное давление на поверхности соприкосновения 
в кГ/см2. 

Учитывая, что DK = + f получаем 

Q = - £ * ( D ? - d ? ) ( I + ^ L ) . 

Обозначим — D%) = Fq\ Fq — проекция конусной по-
верхности на горизонтальную плоскость. Тогда 
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откуда 
1 

<7 = ТГ Fq 1 . И« 
tg9 

Обозначим = qc — удельное давление, получаемое от 
* я 

деления осевого усилия на проекцию уплотняющей конусной по-
верхности на горизонтальную плоскость. Таким образом, 

tg9 
При \iK = 0 q = qc. 

Если обозначить qy удельное давление на конусной поверх-
ности, необходимое для обеспечения плотности, то вертикальное 
усилие, достаточное, чтобы обеспечить плотность крана, будет 
равно 

Qy = nDKbnqyi 
где 

п — коэффициент, п = 1 + И* 
tg<p 

Крутящий момент на конусе 

где 27 = 2N\iK. 
Но 

следовательно, 

Мк = 2Т~, 

2 N = 

""O+tSV)' 
М , = ^ « " « l 25Ч1+тЙг) 

Эта формула выведена без учета явления «переноса движения». 
Влияние этого фактора имеет место и при работе крана, поскольку 
усилие Q действует в направлении, перпендикулярном к направ-
лению движения пробки при ее повороте. 

Значение явления «переноса движения» заключается в следую-
щем. Выделим элементарную площадку dF на конусной поверхно-
сти пробки (рис. 423), на которую действует усилие dq, прижимаю-
щее поверхность пробки к корпусу крана. При опускании пробки 
под действием усилия Q без вращения на поверхности соприкосно-
вения этой площадки с корпусом крана возникает сила трения 
dTQ = \х,Kdq, направленная в сторону, противоположную движению 
(опусканию) конуса — скорости v0. 
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При вращении пробки вертикально действующее усилие Q 
стремится перемещать конус вниз, но в связи с вращением пробки 
со скоростью v& действительное направление движения поверх-
ности dF будет соответствовать скорости v = Yv\ + vl- Вели-
чина силы трения на поверхности dF остается неизменной (dT = 
= |xKdq), но направление ее будет противоположно скорости v 
и под углом б к горизонтали. 

Таким образом, в этих условиях dT0 = dT sin б. Поскольку 
вертикальное перемещение очень мало по сравнению с горизон-
тальным, б ^ 0 и sin б ^ 0, поэтому и d T 0 ^ 0. Отсюда следует, 
что при вращении пробки разложение вертикальной силы Q на 

реакции N можно производить без учета силы трения. Тогда 
Q = 2N sin ф и q = qc. 

Момент трения на конусной поверхности определяется по 
формуле 

Мк = z0QR\iK кГ>см, 

где z0 — коэффициент усиления при п = 1; 
г - А . г° - К ' 
К — конусность крана 

К= J ; 

Q — продольное усилие, действующее на пробке; для нор-
мальной работы достаточно Q = Qy = qyFq\ 

\хк — коэффициент трения. 
Удельное давление, необходимое для обеспечения плотности 

крана, отнесенное к проекции конусной поверхности пробки, 

qy = сР2 кГ/см2. 

Для кранов латунных: Dy ^ 25 мм, Р ^ 10 кГ/см2, с = 0,3; 
при Dy 40 мм Р < 1 0 кГ/см2, с = 0,15. 

Для кранов (натяжных) алюминиевых с латунной пробкой 
Dy < 25 мм, с = 0,2. 

Для кранов со смазкой стальных с чугунной пробкой с = 0,065. 
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Проекция поверхности соприкосновения пробки и корпуса 
Fq в см2 определяется по формуле 

Fq = a F, 

где F — проекция конусной поверхности на горизонтальную 
плоскость см2\ 

F = JL(Dl_Diy, 

а — коэффициент полноты боковой поверхности 
FK-F0 а : 

FK 

Здесь FK — боковая поверхность конуса в. см2; 
Fо — суммарная площадь окон корпуса и пробки в см2:, 

F„ = 2 nRl 
COS ф ; F0 = 2 (А + В) Н (см. рис. 422); 

R — средний радиус конусной поверхности в см 
рг + Р2 ^ 

Рекомендуется принимать значения коэффициента трения [хЛ, 
приведенные в табл. 135. 

Таблица 135 
Значения коэффициента трения \хк 

для конусных пробковых кранов 

Материал корпуса 
н пробки 

Удельные давления qy в кГ/смг 

Материал корпуса 
н пробки 

Д о 8 8-12 12-20 Свыше 20 

Корпус и пробка ла-
тунные или чугунные 0,18 0,15 0,12 0,10 

Корпус—алюминий 
Пробка—латунь 0,22 0,20 0,18 0,13 

Кран со смазкой 
Корпус—сталь 
Пробка—чугун 

0,15 0,12 0,10 0,08 

Силовой расчет приводов для кранов и расчет на прочность 
квадрата пробки следует вести исходя из действия расчетного 
момента 

Мрасч ^ l.SAf*. 
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2. РАСЧЕТ ШАРОВЫХ КРАНОВ 

Краны с шаровой пробкой изготовляются с сальником 
(рис. 424). Уплотнение этих кранов происходит без осевого затяга. 
Удельные давления на уплотняющих кольцах создаются в связи 
с действием давления среды на шаровую пробку, которая отжи-
мается к выходному кольцу. Шаровые краны обычно снабжаются 
упругими уплотняющими кольцами в основном из фторопласта 4, 
а также из полиэтилена, нейлона, капрона и др. Уплотняющие 
кольца имеют обычное сечение, сходное с манжетами, благодаря 
чему создается дополнительное уплотняющее действие. 

В открытом положении удельные 
давления на кольцах невелики. Наи-
большее значение момент трения на 
пробке имеет при закрытом проходе 
в конце закрывания или в начале откры-
вания. 

Момент на пробке в этом положении 
равен 

м = м к + м с , 
Рис. 424. Схема шарового 

крана где Мк — момент на кольцах; 
Мс — момент в сальнике. 

При закрытом положении крана на пробку действует усилие 

О - — П2Р Чср — 4 икГ> 

где DK — средний диаметр уплотняющих колец. 
Сила Qcp создает на уплотняющих кольцах удельное усилие 

на единицу длины (погонное усилие), равное 
_ Qcp _ ркр 

qi~~ nDK ~ 4 ' 

Таким образом, усилие на единицу длины кольца пропорцио-
нально диаметру колец и давлению. Поэтому, чтобы удельное дав-
ление на кольцах сохранялось постоянным, в кранах разных диа-
метров прохода ширина уплотняющих колец в сплошном сечении 
должна быть пропорциональна произведению DKP. Это диктуется 
необходимостью предотвратить расплющивание пластмассовых 
колец. 

Следовательно, необходимо сохранить условие 

Qcp < nDKbqny 

где b — ширина колец в сплошном сечении. 
Для колец из фторопласта 4 предельно допустимые удельные 

"давления qn не должны превышать 200 кГ/см2. 
Расчетная схема момента трения на уплотняющем кольце при-

ведена на рис. 425. 
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Выделим бесконечно малый участок длины кольца dl с коорди-
натами х и у. На этом участке действует элементарная сила dQ = 
= qtdl и соответствующая ей элементарная сила трения dT=\iKqldL 

Момент элементарной силы трения 
равен 

dMK = Ri\iKqidl9 
где 

Rt = / (a); dl = RKda. 
х Общий суммарный момент относи-

тельно вертикальной оси вращения равен 
л 
2" 

MK = 4§RKRl\iKql da 

или 
2 

мк = 4\iKgtRK j Rida. 
о 

Для решения задачи необходимо 
установить зависимость R t от а. 

Из рис. 425 следует, что 
Рис. 425. Расчетная схема 

шарового крана 

где а — расстояние, заданное в конструкции; 

х= RK sin ос, RK = - ^ . 

Таким образом, 

Rt=yc? + Rl s i n 2 a = RK т / | J - - f s i n 2 a 

и 2L * 2 

= j р / " + sin2ad a . 

Приведенный интеграл обычными методами не берется. Если 
учесть, что в применяемых конструкциях выдерживается 
соотношение = 0,4-^0,6 и что а = — т. е. Дш 

• ^ Г " - 1 » получим = 2,3-н1,4. Угол а находится 

в пределах 0 < a < 2л и 0 < sin2 а < 1. Приняв постоянное 
среднее значение s i n a = — вместо переменной величины, по-
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лучим возможные наибольшие погрешности от ±4 до ± 1 2 % . 
Учитывая, что в выражении Мк стоит сомножителем коэффициент 
трения \лк, который определяется со значительно большей отно-
сительной погрешностью, можно принять 

Л JL 
2 2 

W •| + sinada^([l/ ^ + + 
О о 

Усилие qt равно 
Qcp 

Qi = 

где sin Р = , 
t\iu 

или 

TIDK(Sin p + î̂ cos р)' 

= РкР 
q i 4 (s in р + |дж cos Р ) ' 

В результате имеем 

уи — " * т к ~ s i n p + ^ c o s p 

Поскольку от точного аналитического решения ввиду сложно-
сти пришлось отказаться, можно приближенную расчетную фор-
мулу получить следующим путем. Радиус примем равным сред-
нему значению между Rt = а (наименьшее значение) и Rt = RM 
(наибольшее значение). Тогда 

QcpVk (а + Rtu) пЯ\Р\хкЯш(\ + sin Р) 
М к ~ ~ 2 ( s in p + ^ c o s p ) ~ 2 (sin p + ^ c o s p ) * 

С учетом обычно применяемых в шаровом кране геометриче-
ских соотношений получаем 

Мк = 1,9 \iKR*KP. 

Значения Мк могут приниматься по табл. 136. 
Таблица 136 

Значения коэффициента трения для шаровых кранов 

Материал колец Чугун Резина Фторопласт 4 
Поли-
хлор-
винил 

Условия работы Со 
смазкой 

В жидко-
сти В газе В жидко-

сти В газе 
Без 

смазки 

М<к 0,1 0,3 0,4 0,05 0,1 0,2 

Момент Мс определяется в соответствии с ранее приведенными 
данными. 
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Г л а в а IX. СИЛОВОЙ РАСЧЕТ ПОВОРОТНЫХ ЗАСЛОНОК 
1. ДЕЙСТВУЮЩИЕ МОМЕНТЫ 

Поворотные заслонки используются как затворы и как дроссе-
лирующие органы. Область их применения охватывает трубопро-
воды до Dy = 3000 мм и более, при напоре до 100 м вод. ст. 
{Ру = 10 кГ!см2)\ поэтому многие из конструкций поворотных 

заслонок имеют большие размеры, а вес пово-
ротной части приобретает значительную вели-
чину. 

Наиболее распространены конструкции с го-
ризонтальным расположением оси (см. рис. 35, а); 
заслонки с вертикальной осью вращения 
(см. рис. 35, б) применяются редко в связи с тем, 
что при горизонтальном расположении опоры 
оси более доступны для осмотра и ремонта и 
их трущиеся части меньше подвергаются износу. 
При вертикальном расположении оси тяжелые 
абразивные частицы,- оседая на дно, попадают 
в нижнюю опору—подпятник и вызывают уско-
ренный износ трущихся поверхностей. В сред-
ней части трубопровода нет тяжелых частлц — 
перемещающихся по низу, или легких — всплы-
вающих вверх и движущихся по верху, поэтому 
средняя зона меньше засорена. В начале откры-

вания и в конце закрывания создаются малые зазоры, при кото-
рых образуются большие скорости потока, способствующие выплы-
ванию выпавших частиц. В закрытом положении заслонки диск 
обычно располагается под углом от 70 до 80° к оси трубопро-
вода. Для обеспечения плотности используются упругие кольца, 
шланги и прочие средства. При металлических уплотняющих 
поверхностях, обработанных точением, протечки воды при Рраб = 
= 10 кГ1см2 могут достигать величин, приведенных на рис. 426. 
Величина протечки может быть выражена формулой 

± г — 
AGed = 4,3D/ у я/сек, 

где Dy — диаметр трубопровода в м\ 
Н — напор воды в м. 

Для воздуха 
AGe3 ^ ЗОАGed. 

При силовом расчете поворотной заслонки должен быть опре-
делен момент на валу, необходимый для управления заслонкой. 

Повороту заслонки препятствуют: момент, вызываемый дей-
ствием потока на диск, Мг, момент, создаваемый силами трения 
в сальнике, М6., и момент, вызываемый трением цапф в опорах 

Ad, л/се к 

W00 2000 3000 
By, мм 

Рис. 426. Протечка 
воды в заслонках 

с металлическими 
уплотняющими 

кольцами (обработ-
ка точением) при 

Рраб~№ кГ/см* 
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под действием веса поворотной части (диска) и перепада давлений 
на диске, Мт. 

В соответствии с этим общий момент будет равен 

М = Мг + Мс + Мт кГ -см. 

Несмотря на симметричность расположения диска, при обте-
кании его создается несимметричный поток, вследствие чего на 
оси заслонки создается момент, изменяющийся с поворотом за-
слонки и действующий в сторону закрывания заслонки. 

Хотя закрывание заслонки 
при полном перепаде давлений 
происходит редко, расчет дол-
жен производиться исходя из 
этих условий, как наиболее 
сложных. Обычно перед откры-
ванием заслонки с помощью 
обвода производится перепуск 
среды с целью выравнивания 
давлений, что обеспечивает от-
сутствие гидравлических уда-
ров, снижает нагрузки на привод 
и способствует повышению его 
долговечности. Заслонка должна 
работать так, чтобы часть ее, 
обращенная в сторону поступающей среды, опускалась книзу 
при закрывании. На нижнюю часть действует большее давление, 
чем на верхнюю (разный гидростатический напор), и заслонка 
в этих условиях приобретает момент, действующий в сторону 
закрывания (рис. 427). Эксцентричное расположение оси может 
способствовать увеличению этого момента. 

На диск закрытой заслонки, расположенный под углом |3 
к вертикали, действует усилие от давления среды, направленное 
наклонно; составляющие этого усилия: горизонтальная — Qx 
и вертикальная — Q2. При малом диаметре трубопровода и при 
относительно большом гидростатическом напоре, когда по высоте 
поперечного сечения трубопровода у заслонки давление мало 
изменяется, на диск действует усилие 

Qcp = 0,785D^P кГ. 

При больших значениях Dy и относительно малом значении на-
пора Я (рис. 427) давление на диск заслонки распределяется со-
гласно заштрихованной горизонтально трапеции. Нагрузка на 
диск выражается весом объема косо срезанного кругового цилин-
дра, центр тяжести которого расположен ниже оси трубы на рас-
стоянии 
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так как ех = ^ а А = # и а = 45°. 
Объем этого цилиндра Wx определяет собой Qx 

Qi = wiy, 
где Wx = я R 2 R = лЯ 3 ; 

V — удельный вес жидкости (воды). 
Помимо силы Qi в горизонтальном направлении действует 

также сила Qcpt создаваемая давлением Р на площадь поперечного 
сечения трубы (горизонтальная проекция диска заслонки). Давле-
ние Р соответствует напору на верхней образующей отверстия 
трубы, поскольку дополнительный напор по высоте диаметра трубы 

учитывается силой Qx. Сила QCp 
не создает момента на заслонке, 
но вызывает появление соответ-
ствующего момента трения. 

Вертикальная составляющая 
Q2 действует на заслонку также 
эксцентрично относительно оси 
вращения, причем создаваемый 
этой силой момент действует 
в сторону закрывания заслонки. 

Величина Q2 определяется 
весом объема жидкости, соответ-

ствующего двум цилиндрам эллиптического сечения: одного с ос-
нованием F = nab и высотой Н — Ry где а = а b = R tg (J, 
следовательно, F = nR2 tg |3, и другого, срезанного косо, высо-
той 2R. В итоге 

Q2 ъ nR2 tg р ( Я - R + R) у = лR2 tg № 
Эксцентриситет е2 приложения этой силы относительно оси вра-
щения диска невелик. 

Общий момент, действующий в сторону закрывания при за-
крытой заслонке, равен 

Мзк = Мг + М2 = nR2ye1 + nR2H tg fiye% 
или 

M3K= nR2y^ + Hig ре 2 ) . 

В случае эксцентрично расположенной оси диска значения ех 
и е2 соответственно изменяются. 

При малых значениях R относительно Н общее усилие, дей-
ствующее на диск, равно 

Q = 0J85DlHy-^ кГ. 

При открывании заслонки необходимо преодолеть момент МзК. 
По мере увеличения площади открытого сечения разность дав-

лений до заслонки Рг и после заслонки Р2 (рис. 428) уменьшается. 

в потоке при обтекании диска заслонки 
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Поток среды, обтекая диск заслонки, образует гидродинамиче-
ское поле, в котором наибольшая скорость и наиболее низкое дав-
ление имеют место в самой узкой части потока; позади диска обра-
зуются сложной формы потоки с завихрениями. Направление 
результирующей нагрузки Qe не проходит через ось вращения 
заслонки, в связи с чем создается момент, действующий в сторону 
закрывания. Эпюры давлений на каждую из сторон диска приве-
дены на рис. 428. 

2. ОПРЕДЕЛЕНИЕ МОМЕНТОВ 

Момент, действующий на заслонку, может быть представлен 
в виде 

Мг = QCR, 

где Qe — усилие, создаваемое скоростным напором; 
R — расстояние от точки приложения Qa до оси заслонки. 

Величина зависит от площади диска и скоростного напора 
и может быть представлена в виде 

О - с 21. У^ кГ Ч* - С1 12 20g Kl ' 

Здесь D — диаметр трубопровода в см; 
v — средняя скорость жидкости в м!сек\ 
у — удельный вес жидкости в Г/см3; 
g — ускорение силы тяжести в м/сек2. 

Расстояние от точки приложения силы Qe до 
оси диска заслонки зависит от диаметра заслонки 

R = C2D. 

В результате, заменив схс2 = k, получаем 
о з ^ 

т*~к\2 20g' 

к 

0,8 
0,6 
Ofi 
02 Ш 

О 20 40 60 80 ее* 

Рис. 429. Зна-
чения коэффи-

циента k 

где yvL 

w 
скоростной напор — динамическое давление жидко-
сти на диск заслонки; 

k — коэффициент, учитывающий положение диска пово-
ротной заслонки относительно оси трубопровода. 
Значения k приведены на рис. 429. Наибольшего 
значения k достигает при а ^ 17° (k ^ 0,785). 

В тех случаях, когда скоростной напор создается столбом 
жидкости, можно использовать формулу 

где Нс — часть общего напора, расходуемая на создание скорости 
потока жидкости (общий напор за вычетом напора, 
расходуемого на протиродавление). 
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Момент трения в сальнике определится из формулы 

МС=Т -у кГ-см, 

где Т — сила трения в сальнике в кГ (см. гл. II); 
d — диаметр цапфы поворотного диска в см. 

Момент, вызываемый трением цапфы в опорах, равен 

Мт = QN-G- КГ -см\ 

здесь Q — суммарная нагрузка, создаваемая весом поворотного 
диска и давлением среды на площадь диска, в кГ\ 

[г — коэффициент трения в опорах (jll = 0,3-т-0,4). 
Суммарная нагрузка Q со-

e^fl" | уЧ о стоит из веса поворотной части 
QG и усилия QP, создаваемого 
давлением, 

Qp = 0J85D2
yAP кГ. 

Рис. 430. Крайние положения заслонки Перепад давлений на диске 
зависит от положения диска. 

При положении диска вдоль оси АР ^ 0, при закрытом располо-
жении АР = Ру или всему напору жидкости в трубопроводе 
Р = уН. В промежуточных положениях диска АР будет изме-
няться от 0 до Ру. 

Результирующая обеих сил QP и QG по величине и направ-
лению зависит от угла поворота а и расположения оси трубопро-
вода. 

Наибольшего значения величина Q достигнет в закрытой за-
слонке (рис. 430), расположенной в вертикальном трубопроводе. 
В этом случае 

Q = Qp + QG, 
где QP - 0J85D2

yP. 
В расчете следует принимать Р = 1,2Ру, учитывая некоторое 

повышение давления у заслонки при ускоренном дросселировании 
жидкости во время закрывания (непрямой гидравлический удар). 

В последнее время в запорной арматуре получают распростра-
нение поворотные заслонки с эксцентричным расположением 
диска. Такие заслонки, получившие название дисковых затворов, 
используются как герметичные затворы. Простота конструкции, 
малые габариты, малый вес и относительно низкая стоимость 
создают им перспективу для дальнейшего развития. 

При расчете таких заслонок следует учитывать влияние эксцен-
тричного расположения диска на усилия и моменты, создаваемые 
весом диска и гидродинамическим действием струи. Из-за отсут-
ствия проверенных экспериментальных данных для заслонок 
с эксцентрично расположенным диском принимают приближенно 

М9 = 1,3 М. 
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Г л а в а X. СИЛОВОЙ РАСЧЕТ ПРИВОДОВ АРМАТУРЫ 

1. ТРЕБОВАНИЯ, ПРЕДЪЯВЛЯЕМЫЕ К ПРИВОДАМ АРМАТУРЫ 

Трубопроводная арматура все в большей степени оснащается 
приводами, которые позволяют автоматизировать управление 
арматурой из одного или нескольких пунктов, что необходимо для 
современных энергетических, химических, нефтеперерабатываю-
щих и других предприятий, атомной энергетики, судостроения 
и т. п. 

С целью обеспечения надежной и длительной эксплуатации 
арматуры к приводам предъявляются следующие требования, 
которые должны быть учтены при расчете. 

1. Привод должен создавать момент или усилие, обеспечиваю-
щие надежную работу арматуры, но величина их не должна выхо-
дить за известные пределы, допускаемые прочностью арматуры. 

2. Должна быть обеспечена необходимая скорость перемеще-
ния шпинделя. 

3. Конструкция привода должна предусматривать использо-
вание заданного источника энергии (электричество, воздух, вода, 
газ, пар или рабочая среда, транспортируемая по трубопроводу) 
и его параметры. 

4. Во всех конструкциях приводов, как правило, требуется 
наличие ручного управления для использования в аварийных 
условиях при отсутствии основного вида энергии. 

В связи с большим разнообразием конструкций арматуры 
и условий ее работы существуют различные типы и конструкции 
приводов. При ручном управлении арматурой помимо непосред-
ственного управления маховиком используются также и передачи: 
зубчатые цилиндрические и конические, цепная и карданная — 
для управления арматурой, расположенной в труднодоступных 
местах, зубчатая и червячная — для увеличения крутящего 
момента. 

При механизированном управлении арматурой используется 
электропривод с электродвигателем (иногда со следящей системой), 
электромагнитный привод, пневматический и гидравлический при-
вод с цилиндро-поршневым или мембранным устройством, роторно-
пневматический привод и ряд других. 

2. СКОРОСТНЫЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ АРМАТУРЫ 

Управление арматурой сводится в конечном счете к перемеще-
нию или повороту запорного или регулирующего органа — клина, 
тарелки, плунжера, диска и т. д. Открывание и закрывание затво-
ров (запорной арматуры) производится либо периодически, со 
значительными интервалами времени, либо лишь в случае осо-
бой необходимости. В регулирующих клапанах перемещение 
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плунжера, как правило, происходит непрерывно в зависимости от 
хода регулируемого процесса. 

Наиболее развитая сеть трубопроводов магистральных и тех-
нологических оснащается большим количеством затворов (запорная 
арматура), закрывание или открывание которой должно произво-
диться быстро, но так, чтобы не вызвать возникновения гидравли-
ческих ударов. При быстром закрывании затвора в связи с пре-
кращением движения жидкости возникает гидравлический удар 
с ударным давлением 

Р - иА, 
где v — скорость движения жидкости до удара; 

h — приращение ударного давления на каждую единицу сни-
жения скорости. 

В трубопроводах возникает прямой гидравлический удар, 
если открывание затвора, установленного в длинном трубопро-
воде, протекает за период, меньший 2L/a, где L — длина трубо-
провода в му а — скорость распространения ударной волны в дан-
ном трубопроводе в м/сек. При закрывании затвора за период 
времени больше 2L/a возникает непрямой гидравлический удар; 
сила удара, выраженная в метрах, оказывается меньше величины 

где v0 — скорость течения жидкости в трубопроводе до закрыва-
ния в м/сек\ 

g — ускорение силы тяжести в м/сек2. 
Во избежание возникновения гидравлических ударов закры-

вание задвижек малого диаметра (Dy = 150 мм) должно проте-
кать за время t = 30-ь40 сек, задвижек большого диаметра (Dy = 
= 800 мм) — за время t — 140-*-200 сек. Следовательно, закры-
вание задвижек должно производиться со скоростью v ?= 4-*-
-5-5 мм/сек. Задвижки обычно управляются с помощью шпинделя, 
снабженного резьбой. Если принять шаг резьбы для малых задви-
жек S =4 мм, а для больших—5 = 12 мм, то необходимое число обо-
ротов электропривода на выходном валу будет п = 60-ь 75 об/мин 
для малых задвижек и п=20-±2Ь об/мин для больших задвижек. 

Электроприводы, как правило, имеют постоянную скорость 
вращения выходного вала, и регулирование скорости закрывания 
в процессе эксплуатации не допускается. 

Полное открытие прохода в вентилях достигается при подъеме 
тарелки над седлом на высоту hn = (0,25-т-0;30) Dy, поэтому 
полное открытие клапана происходит за путь в 3—4 раза более 
короткий, чем путь перемещения клина в задвижке. Следовательно, 
вентили должны закрываться со скоростью в 3—4 раза меньшей, 
чем задвижки. Поскольку вентили обычно используются в трубо-
проводах небольших диаметров, число оборотов на выходном валу 
электропривода должно составлять 15-ь25 об/мин. 
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3. СИЛОВЫЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ АРМАТУРЫ 

При управлении арматурой должны быть преодолены силы 
сопротивления, создаваемые: 

а) гидравлическим давлением среды на элементы затвора или 
регулятора, на тарелку вентиля, на поперечное сечение шпинделя 

Усилие Вдоль в с а л ь н и к е » н а сильфон, на мембрану и т. д.; 
шпинделя б) силами трения в сальнике, в направ-

ляющих клина задвижки, между уплот-
няющими кольцами задвижки, в бурте 
шпинделя, в резьбе шпинделя и гайки 
и т. п.; 

в) упругими элементами при деформа-
ции пружин сильфонов, мембран и т. д. 

Открывание Перемещение 
запорного органа Ь,мм 

Рис. 431. Силовой график работы затворов 

Силовая характеристика вентиля или задвижки изображена 
на рис. 431. Линией / — / можно разделить график на две части — 
переменную Qh = f (К) и постоянную Qc = const. 

Величина Qh создается действием гидравлического давления 
на тарелку вентиля Qcpy силами трения в направляющих Тн или 
между уплотняющими кольцами в задвижке Тку усилием, необхо-
димым для уплотнения,. Qyy и др. 

Постоянная величина Qc образуется силами трения в саль-
нике Т9 весом подвешенных к шпинделю деталей QG, усилием, 
выталкивающим шпиндель, Qu//l, и пр. 

Характер изменения общей кривой Q = / {К) зависит от кон-
струкции арматуры, материала деталей (коэффициенты трения) 
и давления среды. Так, в вентилях высокого давления, при диа-
метре шпинделя dcy близком к диаметру седла или большем диа-
метра седла, силовая характеристика приближается к кривой 
П — П на рис. 431. Это объясняется тем, что усилие, выталкиваю-
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щее шпиндель, имеет почти постоянное значение и относи-
тельно большую величину. Вторая постоянная — сила трения 
в сальнике Т также имеет большие значения. Эти две постоянные 
силы в основном и определяют характер графика. 

В задвижках большого диаметра, наоборот, наибольшее зна-
чение имеет сила трения между уплотняющими кольцами, которая 
приобретает максимальную величину в конце закрывания. В этом 
случае кривая приобретает круто падающий характер. 

4. СИЛОВОЙ РАСЧЕТ ЭЛЕКТРОПРИВОДОВ 

В электроприводах скорость открывания и закрывания арма-
туры и крутящий момент на выходном валу привода определяются 
числом оборотов и мощностью электромотора и передаточным от-
ношением механизма привода. Крутящий момент, создаваемый 
электромотором при постоянной нагрузке, в момент резкой оста-
новки при закрывании затвора резко возрастает за счет исполь-
зования кинетической энергии ротора. Для ограничения момента 
используются муфты или реле ограничения тока. 

Общая схема силового расчета электропривода (статический 
расчет без учета перегрузки и использования кинетической энер-
гии ротора) заключается в следующем. 

1. Определяется необходимое общее передаточное число ре-
дуктора привода 

• Л>ном I — , 
Пв 

где пном — номинальное число оборотов электродвигателя в ми-
нуту (при номинальной нагрузке); 

пв — число оборотов в минуту выходного вала привода. 
Общее передаточное число привода в зависимости от конструк-

ции и числа пар зубчатых колес разбивается на ряд передаточных 
чисел таким образом, чтобы было выдержано условие 

I = l it 2̂ 3 • • • lni 

где il9 i2, i3, . . ., in — передаточные числа частных передач. 
2. В зависимости от типа, числа передач редуктора и характера 

их выполнения (наличие масляной ванны, открытая передача и пр.) 
определяется общий к. п. д. редуктора 

Л = ЛхЛг'Пз, • • .. Лп» 
где Tjlf т]2» Лз» • • •» Лп — к- п- Д- частных передач (к. п. д. пла-
нетарной передачи не равен произведению составляющих). 

Значения г\ для различных передач, применяемых в армату-
ростроении, приведены в гл. IV. 

3. Определяется необходимая мощность электродвигателя. 
Для приводов арматуры наиболее часто используются трех-

фазные асинхронные электродвигатели с повышенным скольже-
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нием в закрытом обдуваемом исполнении типа Л ОС, наиболее при-
годные при периодической работе с ударной нагрузкой. 

Механическая характеристика асинхронного двигателя при-
ведена на рис. 432 и рис. 433 п = f ( М ) и М = ф (s), т. е. зависи-
мость числа оборотов в минуту п от вращающего момента М и вра-
щающего момента М от скольжения s. 

Скольжение s равно 

s = - .100%, Пс 
где пс — синхронное число оборотов, зависящее только от частоты 

тока (числа периодов в секунду) и числа полюсов элек-
тродвигателя; 

п — фактическое число оборотов. 

п 

Рис. 432. Характеристика 
n=f (М) асинхронного эле-
ктродвигателя трехфазного 

тока 

А/ 

Рис. 433. Характеристика 
М = ф (s) асинхронного эле-
ктродвигателя трехфазного 

тока 

При синхронном числе оборотов пс = 1500 об/мин двигатели 
типа АОС при номинальной мощности дают пном = 1300-ь 
-г-1395 об!мин в зависимости от мощности электродвигателя. 

Из графика п = f (М) видно, что асинхронный мотор допу-
скает значительное превышение момента по сравнению с номи-
нальным. 

В рассматриваемых двигателях начальный, или пусковой, 
момент Мнач = (2,2-ь2,3) Мном'* наибольший момент Мнб = 
= (2,3 + 2,6) Мном . 

Так как наибольшая нагрузка в затворах возникает в последний 
период закрывания или в первый период открывания, а эти периоды 
обычно кратковременны, то выбор электродвигателя целесообразно 
производить с учетом коэффициента перегрузки Кп (см. табл. 137). 

Расчетная мощность электродвигателя может быть определена 
по формуле 

ДГ _ МВПВ 
N росч — 97400т] к в т ' 
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здесь Мв — момент на выходном валу привода в кГ-см; 
пв — число оборотов выходного вала привода в об!мин\ 
г] — общий к. п. д. передачи привода. 

С целью экономии мощность электродвигателя можно прини-
мать равной 

По полученной мощности N& выбирается по каталогу двига-
тель, ближайший по мощности, с тем, однако, чтобы мощность 
выбранного электродвигателя не была бы ниже Nдв более чем 
на 20%. В противном случае выбирается электродвигатель боль-
шей, чем Nдв, мощности. 

Таблица 137 
Значения коэффициента перегрузки Кп 

Условный диаметр 
прохода DY в мм 

Условный диаметр 
прохода DY в мм 

150 2,2 500—800 1,6 
150—300 2,0 800—1200 1,4 
300—500 1,8 1200 1,2 

5. СИЛОВОЙ РАСЧЕТ ПОРШНЕВЫХ ПРИВОДОВ 

Зазоры сопряжения поршень—цилиндр в приводах арматуры 
обычно уплотняются резиновыми или кожаными манжетами. 
Если рабочей средой привода является газ или пар с высокой тем-
пературой, не допускающей применения резины, то уплотнение 
осуществляется поршневыми кольцами. 

При силовом расчете поршневого привода вначале приближенно 
определяется необходимый диаметр поршня Dn по заданной вели-
чине необходимого усилия Q0 кГ и давлению рабочей среды 
Р кГ/см2. 

Из равенства 
Qo= 1,5 FP= 1,5-0,785. D\p 

получаем 

Коэффициент 1,5 учитывает уменьшение полезной площади 
поршня, создаваемое штоком, и влияние сил трения в сальнике 
и между поршнем и цилиндром. 

После установления конструктивных размеров привода про-
изводится уточненный расчет величины усилия Qn, создаваемого 
приводом. 
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Усилие, создаваемое на штоке привода, равно 
Qn = Qp — Т — Тп, 

где QP — усилие от давления среды на поршень в кГ\ 
Т — сила трения в сальнике в кГ\ 

Тп — сила трения между манжетами или поршневыми коль-
цами и цилиндром в кГ. 

Усилие от давления среды на поршень определяется по фор-
муле 

QP — 0,785 (D2
n —d2

c) Р кГ, 
где Dn — диаметр поршня в см; 

dc — диаметр штока, проходящего через сальник, в см\ 
Р — давление жидкости или воздуха (пара) в кГ/см2. 

Сила трения в сальнике определяется по формулам, приведен-
ным в гл. II. 

Силу трения между манжетами и цилиндром можно определить 
следующим образом: 

Тп = 3,14 Dnb\iMPn кГ, 

где b — ширина манжет в см\ 
[iM — коэффициент трения между манжетами и цилиндром; 
Р — давление рабочей среды привода в кГ!см2\ 
п — число манжет. 

Для кожаных манжет, работающих со смазкой, \хм = 0,15; 
для кожаных манжет, работающих без смазки, \iM = 0,20-5-0,40; 
для резиновых манжет, работающих в воде, \iM = 0,1. 

Сила трения между поршневыми кольцами и цилиндром опре-
деляется по формуле 

Тп = 3 , 1 4 Д ( q z + 2Р) АСГ, 
где h — высота кольца в см\ 

\in — коэффициент трения между поршневыми кольцами и ци-
линдром; 

q — удельное давление, создаваемое упругостью колец, 
в кГ!см2\ 

z — число колец. 
Для новых колец \in ^ 0,25, для приработанных колец \in ^ 

^ - 0 , 1 5 , для колец, работающих при хорошей смазке, \in = 
= 0 ,10+0,15. 

При выводе последней формулы принято, что давление среды 
действует только на первые два-три кольца. Задавшись на первом 
кольце давлением 0,75Р и на втором 0,25Р и принимая во внима-
ние действие давления с обеих сторон поршня, получаем суммар-
ное давление 2Р. 

Удельное давление, создаваемое упругостью колец q, с точ-
ностью, достаточной для силовых расчетов приводов, может быть 
принято равным 0,8 кГ1см2. 
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6. СИЛОВОЙ РАСЧЕТ МЕМБРАННЫХ ПРИВОДОВ С РЕЗИНОВОЙ 
МЕМБРАНОЙ 

Силовой расчет мембранного привода с резиновой мембраной 
начинается определением диаметра мембраны, исходя из задан-
ного хода. При конструировании рекомендуется мембрана наи-
меньшего размера, что допускает применение пружины с наимень-
шим усилием. Это условие, однако, не всегда обеспечивается. 

При расчете наиболее важным является определение изме-
нения тягового или перестановочного усилия мембраны в зависи-
мости от прогиба мембраны. 

Усилие (?э, передаваемое мембраной на шток, меньше силы, 
создаваемой давлением Р на площади круга диаметра D. Вели-
чина зависит от размеров D и d, свойств резины и типа мем-
браны. Она определяется по формуле 

Qs = РГэ, 
где Р — давление среды в кГ/см2\ 

F3 — эффективная площадь мембраны в см2. 
Таким образом, влияние всех указанных факторов учитывается 

величиной F3. 
Из геометрических соотношений можно получить зависимость 

F9 = JL{D2 + Dd + d% 

где D — диаметр по окружности заделки; 
d — диаметр жесткого центра. 

Эту формулу можно применять для приближенного определе-
ния при силовом расчете приводов затворов (запорной арматуры), 
если ход не превышает ±0,05D. При расчете регулирующей арма-
туры требуется более точное определение Рэ . 

Экспериментальные исследования позволили уточнить эту 
зависимость, в связи с чем рекомендуется применять следующую 
формулу: 

Q3 = фcPF кГ, 

где F = 0,785D2 — полная площадь мембраны по диаметру за-
делки в см2; 

Ф — коэффициент эффективности при нулевом про-
гибе мембраны, т. е. при нейтральном поло-
жении ее, равный отношению эффективного 
усилия, действующего на шток, ко всему 
усилию, действующему на мембрану, от 

1 0э 
давления среды; при с = 1 ф = , где 
Q= PF; 

с — коэффициент неравномерности, учитывающий 
изменение F3 (влияние жесткости мембраны, 
зависящее от величины прогиба). 
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1 до 

Для плоских мембран толщиной от 3 до 5 мм с размером D = 
= 1 0 0 3 0 0 мм, как снабженных тканевой прокладкой, так и без 
нее, получена следующая зависимость для коэффициента эффек-
тивности (см. рис. 434): 

Ф ^ 0,14 + 0,8k, 
и d где k = -g- , 

Эта зависимость действительна для всех давлений от 
8 кГ1см2. г 

Коэффициент неравномерности <p-f 
с имеет разную величину для мемб-
ран D ^ 160 мм и D > 160 мм. 

Для мембран Z)^160 мм с тка-
невой прокладкой можно прини-
мать (с точностью до ±10%) 

h_ 

С 1 - 0,14 + 0,8k ' 

отсюда при k = 0,8 

с = 1 ± 1,28-

при k — 0,7 

с = 1 ± 1 , 4 з А . 
0,6 

03 

Jl_ 
D 

\ 
У2 

у 

/ J 
/ 

/ 

/ 
/ 

0,5 

при k 

с = 1 ± 1,61 

Рис. 434. Коэффициент эффектив-
ности ф для плоских резиновых 

мембран: 
1 — кривая площадей по формуле F 3 = 

= ~гг {D* + D d + di) ; 

площадей по формуле F3 

2 — крнвай 
nD* _ 

X (о,14 + 0.8-^-) 

прокладки с 

где h — смещение мембраны от 
нейтрального (среднего) 
положения. 

Для мембран D ^ 160 мм без тканевой 
для всех значений k. 

Для мембран D > 160 мм с тканевой прокладкой и без про-
кладки, для обычно принимаемых величин k = 0,6-4-0,8 коэффи-
циент неравномерности 

с = 1 ± 2 , 1 5 ^ . 

Знак «плюс» берется в том случае, когда мембрана смещена от 
нейтрального положения в сторону уменьшения объема среды, 
действующей на мембрану (рис. 435, положение /), знак «минус» — 
когда мембрана смещена в сторону увеличения этого объема 
(рис. 435, положение II) . 

Плоская собранная («вялая») мембрана создается следующим 
образом. 
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Положение I 

V 

0,9 
v ' Co ю ^ с,. h s . S сэ -7г са Ĉr Ĉ  Ĉ  car caT D I I I I I I I 

Положение Л 

^ it ^ Ô N со b, 
о cs с^с^с^сэ с*4 са — сгГ саГ са с̂ г са4 ц 

Рис. 435. Значения коэффициента неравномерности с 
для резиновых плоских собранных (вялых) мембран 

60 70 V w 

Рис. 436. Изменения усилия Q на штоке в зависимости 
от хода для формованных резиновых мембран: 

' -4 = 0 ; 2 - - 5 - = °-34: 5 - 4 - ° ' 3 9 : '-Л- = 
= 0,45; 5 = 0,58; 6 — = 0,62; 7 - -g- = 0.67 
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Мембрану устанавливают в изделии так, что она не образует 
плоской поверхности, а имея слабину, -садится мешком. С этой 
целью мембрану либо вытягивают путем подъема или опускания 
грибка, после чего закрепляют между фланцами, либо устанав-
ливают на болты по отверстиям в мембране, расположенным на 
окружности большего диаметра, чем в корпусе и крышке. 

В результате испытаний установлено, что для мембран этого 
типа диаметром D = 90+130 мм, изготовленных из однослойной 
резины толщиной 5—7 мм с одной тканевой прокладкой, при 
значениях от +0 ,08 до —0,08 для давлений до 12 кГ!см2 

коэффициент неравномерности ориентировочно можно принимать 
равным 

с = 1 + 200 ( - £ ) ' + 800 

Здесь величина Л принимается отрицательной, когда мембрана 
находится в положении / / , и положительной, когда она занимает 
положение /. 

Некоторые данные о результатах испытаний формованных 
мембран приведены на рис. 436. 

При расчете резиновых мембран на прочность пользуются 
формулой 

0,7 PFK = подтип, 

где Р — давление среды, действующее на мембрану, в кГ/см2; 
FK — кольцевая площадь; FK = 0,785 (D2 — d2) см2; 

6 = общая толщина резины в см; 
тдоП — допускаемое напряжение на срез резины в кГ/см2. 

По результатам испытаний резины с разрывной прочностью 
а = 50 кПсм2 установлено, что при использовании ее в виде листов 
с одной тканевой прокладкой можно принимать допускаемые на-
пряжения, приведенные в табл. 138. 

Таблица 138 
Допускаемые напряжения в резиновых мембранах 

с одной тканевой прокладкой 

Толщина резины б в см 0,27 0,5 0,7 

Допускаемое напряжение т дот 
кГ/см2 30 24 21 

Ход мембраны рекомендуется выбирать не более 0,15D для 
плоских мембран и не более (0,20+0,25) D для формованных 
мембран. 

Величина диаметра грибка d устанавливается в зависимости 
от необходимого усилия и допустимых колебаний усилия, 
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^ d передаваемого на шток. С увеличением отношения ^ увеличивается 
эффективная площадь мембраны, но уменьшается допустимый ход 
при заданных изменениях усилия (или увеличивается изменение 
усилий при заданной величине хода). Наиболее часто используется 

отношение = 0,8. Иногда с целью получения более равномер-

ного усилия используют отношение = 0,7. 
Мембранный привод в арматуре наиболее часто работает по 

схеме, приведенной на рис. 437, т. е. с пружиной возврата, создаю-
щей необходимую зависимость 

h = / ( Р ) , 

где h — перемещение плунжера в мм\ 
Р — давление рабочей среды привода в кПсм2. 
В приводе конструкции регулирующего клапана, приведенной 

на рис. 437, необходимо возможно точнее обеспечить условие 
dh , jp = const, 

т. е. зависимость h = сР, что достигается применением мембраны 
с возможно более постоянной эффективной площадью и пружины 
с характеристикой, наиболее близкой к линейной. С этой целью 
используют сравнительно малый ход мембраны, а пружину опи-
рают на шариковый упорный подшипник во избежание дополни-
тельного скручивания ее силами трения. 

Построение приближенного графика зависимости усилия, 
создаваемого давлением воздуха на мембрану, от хода мембраны 
производится следующим образом (рис. 438). Начальные и конеч-
ные ординаты соответственно равны 

Qi = ^l^oэ и Qn = PnF0э> 

здесь Рх и Рп — давление в кГ/см2 на мембрану в начале и в конце 
хода hn\ 

Fоэ — эффективная площадь мембраны при прогибе 
мембраны, равном нулю. 

В результате получаем на графике прямую I—I с углом наклона 

b hn hn 

На графике откладываем постоянно действующие усилия: 
1) усилие QP + создаваемое перепадом давлений на 

плунжере и действующее на разность площадей верхнего и ниж-
него седла, и усилие, выталкивающее шпиндель, в кГ\ это усилие 
направлено в сторону действия пружины, поэтому откладываем 
его вверх от нулевой линии — получаем линию II—II; 
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Зона нечувствительности£ 

Рис. 437. Конструкция мемб-
ранного привода 

"У Q hn К,мм 

Рис. 438. Расчетный график мембранного привода 



2) усилие QG — вес деталей, подвешенных к штоку, в кГ; 
это усилие направлено в сторону, обратную действию пружины 
(принимаем положение регулирующего клапана вертикальным, 
что обычно имеет место), поэтому откладываем его вниз от линии 
I I — I I — получаем линию I I I — I I I . 

Ординаты / — / / / дают необходимые значения усилий пру-
жины Qycm в начале хода и Qpa6 — в конце. 

В регулирующих клапанах с пневматическим приводом наибо-
лее часто принимают Рг -=0,2 кГ1см2\ Рп = 1,0 кГ/см2. 

Рис. 439. Расчетный график мем- Рис. 440. Расчетный график 
бранного привода с учетом влия- мембранного привода с учетом 

ния жесткости пружины: влияния эффективной площади 
1 — расчетная характеристика; 2 — м е м б р а н ы : 
уточненная характеристика; 5 - п р и - 7 _ постоянное значение Q при 

блнженная характеристика F $ = c o n s t ; 2 - действительная 
характеристика мембраны Q = 
= } (h) при Р = const; 3 — прнб-

п „ т « „ лнженная характеристика мемб-
Сила трения I в сальнике и раны 

направляющих плунжера, штока 
и привода создает определенную нечувствительность клапана, 
заключающуюся в том, что при изменении усилия на штоке в пре-
делах до 2Т направление движения штока не изменяется. Отложив 
от линии I—I значения ± Г , получаем линии IV—IV и V—V, 
ограничивающие зону нечувствительности клапана. 

т Таким образом, в пределах ДР = ± изменение давления 
Г 1)Э 

не вызовет изменения направления движения штока. Для пере-
мены направления штока на обратное потребуется изменение дав-
ления в 2ДР. В соответствии с этим погрешности в положении 
плунжера будут равны Ah = ± F0sbP 

tga При перемене направ-
ления движения штока при тех же значениях Р положения штока 
будут отличаться на величину 2Дh. 

При уточненном расчете могут быть учтены отклонения харак-
теристики пружины от линейной и изменение эффективной пло-
щади мембраны с изменением хода. 

С увеличением прогиба пружины сжатия жесткость каждого 
витка несколько уменьшается, поэтому и жесткость всей пружины 
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должна уменьшаться. Это справедливо для длинных пружин. 
В коротких пружинах со значительной величиной жесткости, 
какие применяются для приводов арматуры, уменьшение жестко-
сти витков с увеличением нагрузки не уменьшает жесткость пру-
жины; наоборот, жесткость пружины с увеличением прогиба 
увеличивается в связи с тем, что число рабочих витков, участвую-
щих в работе, уменьшается, так как крайние витки, начинают 

Рис. 441. Уточненный график мембранного привода 
с учетом совместного влияния жесткости пружины и 

эффективной площади мембраны: 
/—требуемый теоретический график Р = сЛ; 2—изменение 
усилия пружины Q = f (h); 3—изменение усилия на мемб-

ране 

изображенной на рис. 439. Если мы заменим расчетную харак-
теристику 1 приближенной 3, повернув ее на угол аь то погреш-
ность работы в середине хода несколько возрастет, но конечные 
усилия будут совпадать с расчетными. 

Эффективная площадь плоской и штампованной резиновой 
мембраны не остается постоянной. В начале хода она имеет боль-
шую величину, в конце хода — меньшую. Постоянство F9 сохра-
няется лишь при прогибах мембраны, близких к нулю. Заменив 
горизонтальную прямую прямой АА (рис. 440), наклоненной под 
углом а 2 , получим более точные результаты расчета. 

С целью уточнения расчета линию / — / (см. рис. 438) целе-
сообразно строить по величинам эффективной площади в точке А 
на рис. 440, а характеристику пружины — по линии 3 на рис. 439. 
В результате получается график, изображенный на рис. 441, 
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где прямая 1 представляет собой теоретический линейный график 
Р = ch\ линия 2 изображает изменение усилия пружины от хода h 
и линия 3 — изменение усилия на мембране при изменении давле-
ния по прямой 1. Как видно из графика на рис. 441, в этих усло-
виях сохраняется требование, предъявляемое к давлениям в точ-
ках А и В; в промежуточных точках линейность графика не сохра-
няется. 

Рассмотрим произвольную точку М при прогибе hT. Вместо 
теоретического значения усилия QT пружина будет создавать 
усилие Q<p. Эффективная площадь мембраны при данном h больше 
необходимой; поэтому равновесие установится при давлении 

где Fs — эффективная площадь при данной величине хода h. 
Величина Рф создает на оси ординат неравномерную шкалу. 

Используя данные об изменении усилия пружины и эффективной 
площади мембраны от хода, можно построить уточненный график 
h = f (Р) или Р = ф (К). 

Отклонение хода от прямо пропорциональной зависимости 
можно определить следующим образом. 

При давлении Рт фактический ход мембраны (привода) 
в точке М не равен теоретической величине Лг, а больше ее на 
величину Дh 

b h ^ tg а 
или 

QT-Q<P (Рт — Рф)Р» ДЛ = tg а tg а 

Фактическое давление на мембране будет равно 

р _ <>Ф 
Ф ~ ТГ 

или 
П От-Щф 

РФ= Тэ • 

Помимо рассмотренных сил в регулирующем клапане возни-
кают усилия от гидродинамического воздействия потока на плун-
жер, создающие на стержневом плунжере осевые усилия, стремя-
щиеся закрыть клапан, на полом плунжере — крутящие моменты. 
Усилия могут достигать при больших перепадах давления на кла-
пане значительной величины и оказывать существенное влияние 
на работу клапана. Величина этих усилий теоретически не рассчи-
тывается, а должна определяться экспериментально. 
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7. СИЛОВОЙ РАСЧЕТ МЕМБРАННЫХ ПРИВОДОВ С МЕТАЛЛИЧЕСКОЙ 
МЕМБРАНОЙ 

Металлические мембраны в арматуре наиболее часто приме-
няются в импульсных механизмах регуляторов прямого действия. 

Принцип действия импульсного механизма показан на рис. 442. 
Импульсный клапан 1 работает в условиях «нормально откры-
тый». При достижении определенного 
давления, создающего на грибке 2 
с помощью мембраны 3 усилие, пре-
вышающее усилие пружины 4 при 
данном ее положении, пружина начи-
нает сжиматься и клапан 1 под дей-
ствием пружины 5 перемещается в сто-
рону седла на величину прогиба пру-
жины 4. Когда прогиб станет доста-
точно большим, клапан 1 садится на 
седло. Таким образом, в этом регу-
ляторе импульсный мембранно-пру-
жинный привод играет роль чувстви-
тельного элемента и привода импульс-
ного клапана; поэтому параметры 
мембраны оказывают большое влия-
ние на работу регулятора. 

Пренебрегая усилием, создавае-
мым пружиной 5 и клапаном У, кото-
рое обычно невелико, можно считать, 
что грибок 2 находится в равновесии 
под действием сил, создаваемых пру-
жиной 4, давлением среды на мембрану 3 и упругостью мембраны. 
Поэтому уравнение статического равновесия здесь имеет вид 

Qn-QP + QyM = О, 
где Qn — усилие, создаваемое пружиной; 

QP — усилие, создаваемое давлением среды на мембрану, без 
учета жесткости мембраны; 

QyM — усилие, создаваемое жесткостью мембраны. 
Для удобства расчетов обычно силы Qp и QyM рассматривают 

совместно и выражают в следующем виде: 
Qs = Qp~ QyM = PF3> 

где F9 — эффективная площадь мембраны в см2. 
Отсюда следует, что эффективная площадь мембраны является 

условной величиной, отображающей влияние площади и геометри-
ческой формы мембраны, ее жесткости, диаметра грибка, радиуса 
сферы грибка и положения мембраны относительно плоскости за-
жима, на величину рабочего усилия, передаваемого давлением 
среды через мембрану на грибок. 

6 9 5 

Рис. 442. Импульсный механизм 
регулятора давления 



При любом сочетании прочих факторов диаметр мембраны D 
по периметру зажима остается постоянным и вполне определен-
ным; поэтому целесообразно величину эффективной площади вы-
числять относительно площади F, определяемой диаметром D, т. е. 

F9 = фF см2, 

где F — площадь мембраны по диаметру D; F = 0,785D2; 
Ф — коэффициент эффективности, показывающий, какую часть 

от F составляет эффективная площадь F3. 
Коэффициент ф целесообразно представить в виде 

ф = Сф0, 
здесь с — коэффициент изменения ф, учитывающий влияние хода 

мембраны на F9 (при h = 0 с — 1); 
Фо — начальный коэффициент эффективности, учитывающий 

влияние на эффективную площадь прочих факторов; 
при нейтральном положении мембраны ф = ф0. 

В конструкциях типа, приведенного на рис. 442, обычно приме-
няют плоские мембраны и грибки с шаровой опорной поверх-
ностью. Мембраны изготовляются обычно из стали Х18Н10 тол-
щиной б = 0,2 мм (от б = 0,1 до б = 0,3 мм). 

Можно предложить следующую методику определения эффек-
тивной площади плоских металлических мембран диаметром от 
D = 25 мм до D = 60 мм из стали Х18Н10 толщиной 0,1—0,3 мм. 

Коэффициент с выражается формулой 
с = 1 ± wch, 

где wc — коэффициент жесткости мембраны; 
к — ход мембраны в мм. 

Знак «плюс» соответствует прогибу мембраны от нейтрального 
положения в сторону рабочей среды, знак «минус» — в сторону 
пружины. 

Величина начального коэффициента эффективности опреде-
ляется по формуле 

Фо = 0 Jk6kdkfikPkMkn9 

где частные коэффициенты k6, kd, kP, kM и kn (табл. 139) 
учитывают влияние на ф0 соответственно толщины листа б, диа-
метра грибка d, радиуса поверхности грибка Яг, давления среды Р, 
состояния материала и числа слоев п. 

Величина коэффициента жесткости мембраны определяется 
по формуле 

wc = 0,4XDX6XMXPXn] 

частные коэффициенты XD, Хм, ХР и Хп (табл. 140) учитывают 
влияние на wc соответственно диаметра мембраны D, толщины 
листа б, состояния материала, давления среды Р и числа слоев. 
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Таблица 145 
Значения частных коэффициентов k 

*6 
6 = 0,1 мм 
6 = 0,2 ж 
6 = 0,3 » 

k6 = 1,05 
k6 = 1,00 
k6 = 0,92 

kd для D = 40 мм 

при RC<^2D 1.0 

kd для D = 40 мм 
При Яг ^ 3D 

4 = 0.5 

4 = 0.6 

4 = 0 , 7 

4=0.8 
4 = 0,9 

4 = 0.95 

kd = 0,85 

kd = 0,92 

kd = 0,98 

kd= 1,03 

kd = 1,10 

kd= 1,16 

kR 
Яг = 2D 

4D 
= 0,90 
= 1,00 

kp 

D = 25 мм 
Р = 100 кГ/см2 

Р= 150 » 
Р = 200 » 

kP= 1,10 
kP = 1,00 
kP= 1,04 

kp D = 40 мм 
Р = 60 кГ/см* 
Р = 100 » 
Р = 120 » 

kp = 1,08 
kP= 1,00 
kP = 0,92 

kp 

D = 60 мм 
Р = 20 кГ/см2 

Р = 40 » 
Р = 60 » 

kP = 1,03 
kP = 0,98 
kP= 0,90 

kM 

Нагартованная 
(Н и ОН) = 1.0 

kM 

Мягкая (М) kM= 1,08 

kn 
п = 1 
п= 2ч-3 

Л Л = 1,0 
kn = 0,94 
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Таблица 145 
Значения частных коэффициентов к 

ко 
D = 25 мм 
D = 40 » 
D = 60 » 

XD= 1,25 
Х[) = 0,95 
Х[) = 0,60 

h 
6 = 0,1 мм 
6 = 0,2 » 
6 = 0,3 » 

Яб = 0,85 
Х6 = 1,00 
А * = 1,15 

Кн 

Нагартованная Н = 1,0 

Кн Особо нагартованная ОН А« = 1,1 Кн 

Мягкая М Хм = 0,75 

Хр 

D = 25 мм 
Р = 100 кГ/см2 

Р = 150 » 
Р = 200 » 

Х Р = 1,0 
ХР = 0,80 
Хр = 0,75 

Хр D = 40 мм 
Р = 60 /сГ/сж2 

Р = 100 » 
Р = 120 » 

ХР = 1,1 
Хр = 0,80 
ХР = 0,72 

Хр 

D = 60 мм 
Р = 20 к Г/см2 

Р = 40 » 
Р = 60 » 

ХР= 1,0 
Хр = 0,95 
ХР = 0,90 

К 
п= 1 
п= 2 
л = 3 

Хп= 1,0 
1,2 

Хп = 1,4 

При выборе величины полного хода металлической мембраны 
рекомендуется ограничиваться пределами, указанными в табл. 141. 

Таблица 141 
Предельный ход металлических мембран 

D в мм 25 40 60 

hn в мм ±0 ,12 ± 0 , 1 6 ±0,22 
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В этих пределах зависимость изменения усилия на грибке от 
высоты подъема мембраны h при постоянном давлении выражается 
прямой линией, проходящей через точку у = Py0F при х = О, 
с углом наклона tg а = wc. 

При выборе величины хода необходимо учитывать также долго-
вечность мембраны. 

Применение двухслойных и трехслойных мембран (из двух 
и трех листов) незначительно снижает величину начальной эффек-
тивной площади ц)0Р (примерно на 6%), но существенно увеличи-
вает жесткость мембраны. Мембрана из двух листов имеет на 20%, 
а мембрана из трех листов на 40% большую жесткость, чем 
такая же однослойная мембрана. 

В регуляторах давления с импульсным клапаном мембрана 
является приводом импульсного клапана, но при этом она также 
выполняет задачу чувствительного элемента, обеспечивающего 
изменения давления на поршне в зависимости от изменения давле-
ния в регулируемом потоке. Чувствительность регулятора тем 
выше, чем выше чувствительность импульсного механизма. По-

Д/г 
следнюю можно оценить отношением -ду , т. е. отношением при-
ращения хода мембраны к приращению давления. Поскольку же-
сткость мембраны с увеличением хода изменяется, то величина 

ДА 
отношения -др- зависит от рассматриваемого положения мем-
браны. Для большей определенности приращения хода будем 
отсчитывать от нейтрального положения мембраны, тогда, заме-нив Ah = h, получим отношение -^р-, где h — ход мембраны 
при изменении давления на величину АР. 

Рассмотрим влияние различных факторов на величину хода 
мембраны. 

Уравнение равновесия грибка (и мембраны) при подъеме 
центра мембраны на величину h имеет вид 

Qi + СХА - (Q2 - C2h) - PxcpF = 0. 
Здесь Qx и Q2 — установочное усилие большой и малой пружины 

(при Л = 0); 
С, и С2 — жесткости большой и малой пружины; 

Рг — давление среды, соответствующее подъему мем-
браны на высоту Л; 

ср — коэффициент эффективности при подъеме мем-
браны на высоту А. 

Заменив ср = сф0, где с = 1 — wch (при подъеме мембраны 
вверх от нейтрального положения), и учитывая, что Qx — Q2

 = 

= P0<p0F (PQ — давление среды при h = 0), в результате соответ-
ствующих преобразований получаем 

А = Фо̂  
ДР Cx + C2 + o;c90F(P0 + AP) ' 
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С увеличением отношения увеличивается ход мембраны h 
при одном и том же приращении давления, т. е. клапан будет 
более чувствительным. Следовательно, чувствительность клапана 
возрастает с увеличением начальной эффективной площади фо/7 

(не пропорционально), с уменьшением жесткости пружин С1 и С2 
и жесткости мембраны wc. При этом, однако, следует иметь в виду, 
что с увеличением начальной эффективной площади увеличивается 
усилие пружины, а следовательно, изменяется и ее жесткость. 

Если пренебречь значением С2 по сравнению с Сг и значе-
нием АР по сравнению с Р 0 , то получим 

А _ фо̂  
или Д Р ~ + 

J L _ I 
АР ~ 

Таким образом, чувствительность мембранного привода зави-
сит от суммы двух величин: и wcPQ. Из первого выражения 
следует, что увеличение эффективной площади целесообразно лишь 
в тех случаях, когда оно не приведет к пропорциональному увели-
чению жесткости пружины Сг. Для увеличения чувствительности 
также целесообразно уменьшение коэффициента жесткости мем-
браны wc. При прочих равных условиях с увеличением Р0 чув-
ствительность мембранного привода снижается. 

Выявим влияние диаметра мембраны D на чувствительность 
мембранного привода. Примем, что число витков пружины по-
стоянно и средний диаметр пружины пропорционален диаметру 
мембраны D. 

Эффективная площадь мембраны при постоянном значении ф0 
пропорциональна D2. Чтобы уравновесить усилие среды при уве-
личении диаметра мембраны в п раз, необходимо увеличить уси-
лие пружины в п2 раз. Усилие пружины можно выразить зависи-
мостью 

Q = c « D T p > 

где с о — обобщенный коэффициент; 
d — диаметр проволоки; 

Dcp — средний диаметр пружины. 
Чтобы усилие пружины увеличилось в п2 раз при увеличении 

диаметра Dcp в п раз, необходимо d увеличить в п раз. При этом 
жесткость одного витка возрастет в п раз, так как она выражается 
формулой 
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где G — модуль сдвига; 
А2 — коэффициент (см. п. 9). 
Таким образом, с увеличением диаметра мембраны в п раз 

жесткость пружины возрастает также в п раз, а эффективная пло-
2 С1 щадь в п2 раз, следовательно, отношение -^у - уменьшится в п раз. 

Отсюда следует, что с увеличением диаметра мембраны чувстви-
тельность мембранного привода увеличивается. Q 

Сопоставим значения - ^ г и wcP0na конкретных конструкциях 
и выявим относительное значение жесткости пружины и мембраны. 

Рассмотрим регулятор давления «до себя» с поршневым при-
водом и встроенным импульсным механизмом на рабочее давле-
ние Рраб = 200 кПсм2. В этом регуляторе установлена мем-
брана диаметром D = 30 мм из трех листов толщиной б = 0,2 мм 
при = 0,97. Радиус сферы грибка Яг = 90 мм. Большая 
пружина имеет жесткость Сх = 33,3 кГ/мм. В этом случае имеем 

h | | | п о о г 

Здесь принято: F = 7,06 см2] ф0 = 0,70; wc = 0,53. 
Q 

Таким образом, = 6,73, a wcP0 = 106, т. е. влияние жест-
кости мембраны является решающим, а жесткость пружины боль-
шого значения не имеет, так как она составляет примерно 6,5% 
второго слагаемого знаменателя. 

Рассмотрим условия работы регулятора, рассчитанного на 
давление Ру = 10 кГ1см2. Он имеет мембрану диаметром D = 
= 60 мм (F = 28,27 см2), диаметр грибка d = 44 мм (отношение 

= 0,74). Жесткость большой пружины Сг = 12,3 кГ/мм. 
При толщине мембраны б = 0,2 мм примем ф0 = 0,77 и 

wc = 0,26. 
Подставив эти значения, получаем 

h ! — 1 — о 417 
ДР - 12,3 0,56 + 2,6 и ' 0 А / -

28,27-0,77 + ° > 2 6 - 1 0 

В обоих рассмотренных конструкциях жесткость мембраны 
имеет большее значение, чем жесткость пружины; однако в пер-
вом случае (D = 30 мм, Рраб = 200 кГ/см2) жесткость мем-
браны примерно в 16 раз больше жесткости пружины, во втором 
случае (.D = 60 мм, Ру = 10 кГ!см2) — примерно в 4,6. 

Из приведенного анализа следует, что для повышения чувст-
вительности мембранного привода в первую очередь следует 
обеспечивать малую жесткость мембраны (увеличение диаметра 
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мембраны, уменьшение толщины, применение мягкого ненагарто-
ванного материала и т. д.); уменьшение же жесткости пружины 
(увеличение числа витков и пр.) не может дать существенных ре-
зультатов при жесткой мембране. 

Полученные данные позволяют определить, какое приращение 
давления по абсолютной и относительной величине потребуется 
для получения заданного хода мембраны. 

Подъем импульсного клапана при пружинно-мембранном при-
воде с плоской металлической мембраной равен 

Л = = А Р 

или приближенно 
АР 

Для рассмотренных нами случаев приближенное решение дало 
результаты: для первого 

1 А Р 
tt — "УУз" 

для второго 
и - Л р ft n I п ММ, 

о, lb 

Если принять ход мембраны в обоих случаях равным 0,2 мм, 
то в первом регуляторе потребуется изменение давления на 

Д р = П3/г = 113-0,2 = 22,6 кГ/см2\ 
во втором регуляторе на 

ДР = 3,16h = 0,63 кГ/см2. 
При этих условиях в первом регуляторе (Р0 = 200 кГ/см2) ДР 
составит 11,3%; во втором регуляторе (Р0 = 10 кГ/см2) ДР соста-
вит 6,3%. 

8. РАСЧЕТ ЭЛЕКТРОМАГНИТНЫХ ПРИВОДОВ 

Силовой расчет электромагнитных приводов производится до 
настоящего времени приближенно в связи с недостатком данных, 
подтвержденных экспериментами. 

Чтобы срабатывание электромагнитного клапана происходило 
быстро, тяговое усилие электромагнита должно превышать сумму 
сил, противодействующих открыванию. 

Дифференциальное уравнение движения тарелки клапана при 
его открывании электромагнитным приводом может быть выражено 
в общем виде формулой 

Начало отсчета пути х от положения клапана в закрытом виде; 
начало отсчета времени t — момент начала открывания. 
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Здесь т — масса подвижных частей, связанных с якорем магнита, 
а также масса жидкости, заполняющей клапан и дви-
жущейся вместе с клапаном; 

А — значение сил, вызывающих повышение давления на 
клапан в связи с вытеснением жидкости из надклапан-
ного объема; 

В — значение сил, изменяющихся в зависимости от поло-
жения клапана над седлом, — тяговое усилие магнита, 
усилие от перепада давлений на клапане; 

С — значение сил, имеющих постоянную величину, — вес 
подвешенных к якорю магнита деталей, сила трения 
в сальнике и в направляющих. 

Поскольку в работе электромагнитного клапана принимают 
участие пружины, поршни, мембраны и т. п., силовой расчет дол-
жен включать и элементы гидравлических расчетов с целью опре-
деления скоростей в соединительных каналах и разности давле-
ний на клапане, поршне или мембране в различные моменты вре-
мени и при различных положениях клапанов. 

В конструкциях арматуры применяются пружины сжатия, 
растяжения и кручения. Наибольшее распространение в машино-
строении, и в частности в арматуре, приобрели цилиндрические 
винтовые пружины сжатия из проволоки круглого сечения. Это 
объясняется большей надежностью их работы по сравнению с дру-
гими и сравнительно простой технологией изготовления. 

По требованиям эксплуатации, пружины можно подразделить 
на ответственные, 1-го класса точности, используемые в регули-
рующих, редукционных и предохранительных клапанах, муфтах 
ограничения крутящего момента и т. д., и пружины обычного на-
значения, 2-го класса точности, применяемые в рукоятках, защел-
ках, обратных клапанах как пружины возврата деталей в исход-
ное положение и т. д. 

В пружинах 1-го класса точности допускаются отклонения про-
гиба до ±10% от номинала для достижения заданного усилия или 
пружины изготовляются по особым техническим условиям; в пру-
жинах 2-го класса точности допускаются отклонения прогиба 
±15% от номинала для достижения заданного усилия. 

Ниже приводится расчет только пружин сжатия, как наиболее 
распространенных. 

Статическое усилие Q, действующее на пружину, вызывает 
в каждом из поперечных сечений проволоки пружины следующее 
суммарное напряжение от среза и кручения (рис. 443): 

9. РАСЧЕТ ПРУЖИН СЖАТИЯ 
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Отбрасывая единицу в скобках, как величину малую по срав-
нению со вторым членом, получаем приближенную формулу 

%QDcp KpjMM2^ 

Прогиб пружины находим из формулы 

F = 
SQD%n 

Gd4 

где Dcp — диаметр пружины по оси сечений витков (средний диа-
метр) в мм; 

d — диаметр проволоки пружины в мм; 
G — модуль сдвига в кГ/мм2. 

Для учета влияния дополнительных факторов вводят попра-
вочный коэффициент, и формула напряжений получает вид 

т = kx
 2>55^ °Р кГ/мм2, 

где коэффициент 
, _ 4 т — 1 , 0,615 

— 4т —4 + 
д 

т т = 
'ср 

Формула для определения величины прогиба пружины имеет 
вид 

F = k, 
SQD%n 

Gd4 

где 

мм. 

— 1 + 2 т 2т2 

Рис. 443. Основные размеры пружины 
сжати я 

Для нормальной работы пру-
жины следует величину т вы-
держать в пределах 
(в виде исключения допускается 
3 < m < 20). 

При расчете пружин значительную помощь в смысле нагляд-
ности оказывают диаграммы зависимости прогиба пружины F 
от действующего усилия Q (рис. 444), которые используются для 
последовательного определения параметров пружины. 

Действительная (уточненная) характеристика несколько отли-
чается от линейной (рис. 445). При увеличении нагрузки жесткость 
длинных пружин несколько снижается из-за уменьшения угла 
наклона витков; жесткость коротких пружин, используемых, на-
пример, в регулирующих клапанах, наоборот, увеличивается 
в связи с уменьшением числ&рабочих витков при.сжатии пружины. 

Допускаемые напряжения, принимаемые обычно при расчете 
пружин, имеют большие значения и находятся обычно в пределах: 
для стали — от 40 до 135 кГ1мм2, для бронзы — от 30 до 45 кГ/мм2. 
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Величина допускаемого напряжения зависит от материала про-
волоки и изменяется с изменением диаметра, так как проволока 
малого размера благодаря процессу волочения приобретает повы-
шенные механические качества. Для катаного материала допускае-
мое напряжение не зависит от диаметра. 

Величины допускаемых напряжений, применяемых при рас-
чете пружин из различных материалов, приведены в табл. 142 

143 и 144. 
пр Пружины, изготовленные из 

углеродистой холоднокатаной ста-

Рис. 444. График изменения усилия 
при сжатии пружины: 

QyCm— усилие предварительного под-
жатия, с которым пружина устанавли-
вается в механизме, соответствует наи-
меньшему усилию, с которым пружина 
работает в механизме; QpQQ~наиболь-
шее усилие пружины, которого она 
достигает в процессе работы механизма; 
Qnp — пробная нагрузка при нспыта-

Рис. 445. График Q = f (F) — характери-
стика пружин сжатия: 

/—расчетная характеристика; 2 —уточненная 
теоретическая характеристика длинных пру-
жин; 3 — уточненная теоретическая характе-

ристика коротких пружин 

нии; Q ^ — у с и л и е пружины при сжатии 
ее до соприкосновения витков; AQ — 
приращение усилия b Q = Q p a 6 — Q y C m \ Fycm• Fpa6, Fnp и ^ - п р о г и б ы пру-
жины, соответствующие усилиям QyCtn, 

Qno и Qcac'* h ~ х о д пРУжнны <*пр и Qt... 
равный h = F раб уст 

ли (марки В), подвергаются упроч-
няющиму отпуску для снятия на-
пряжений при температуре 240— 
260° С с выдержкой в 10 — 30 мин 
в зависимости от диаметра прово-
локи. Охлаждение производится 
на воздухе. 

Пружины из легированной ста-
ли подвергаются закалке с охлаж-

дением в масле. Температура нагрева: для стали 60С2А — 820— 
840° С, для стали 50ХФА — 850—860° С и для стали 4X13 — 
1000—1100° С. Выдержка при нагреве в пределах от 8 до 30 мин 
в зависимости от диаметра проволоки пружины. После закалки 
пружины из легированной стали подвергаются отпуску в соля-
ной ванне с нагревом: стали 60С2А — 400—425° С (HRC 48— 
52), стали 50ХФА — 400—420° С (HRC 46—50) и стали 4X13 — 
480—495° С (HRC 46-50) . 

Пружины из стали Х18Н10Т подвергают упрочняющему от-
пуску для снятия напряжения при температуре 400—430° С с вы-
держкой 20—30 мин и охлаждением на воздухе. 
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Таблица 142 
Допускаемые напряжения в пружинах из углеродистой стали 

Материал пружины 
Углеродистая сталь диаметром 0,2—8,0 мм 

холоднотянутая, без термообработки 
после навивки * 

Допустимые условия 
эксплуатации (без покрытий) 

Атмосфера с нормальной влажностью при 
температуре от —40° С до +120° С 

Класс проволоки Класс I Класс II Класс III 

d в мм *доп в кПмм* 

0,20; 0,22; 0,25; 0,28; 0,30 135 115 90 

0,32; 0,36; 0,40; 0,45; 0,50; 
0,56; (0,60) ** 135 110 85 

0,63; 0,70; (0,75); 0,80 130 110 85 

(0,85); 0,90 130 105 85 

1,0 125 105 85 

1,1; 1,2 120 100 80 

(1,3); (1,4) 115 95 75 

(1,5); 1,6 110 95 75 

(1,7); 1,8 105 90 70 

2,0 100 90 70 

2,2; (2,3) 95 85 70 

2,5; 2,8 90 85 65 

3,0; 3,2; (3,4); (3,5); 3,6 85 80 60 

4,0 80 75 60 

4,5; 5,0; 5,6; 6,0 75 70 55 

6,3; 7,0; 8,0 1 75 
| 65 50 

* С применением упрочняющего отпуска для снятия напряжений. 
** Размеры, заключенные в скобки, применять не рекомендуется. 
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Таблица 143 
Допускаемые напряжения в пружинах из легированной стали 

Марка стали 60С2 60С2А 5 0 Х Ф А 4X13 Х18Н10Т 

Материал 
в состоянии 

поставки 
и диаметр 

проволоки d в мм 

Прокат, 
5 -

50 мм 
Холодно-
тянутая, 
3 — 12 мм 

Термически 
обработана. 

П р о к а т , 
5 — 5 0 мм, 

проволока, 
0,5 — 14 мм 

Термически 
обработана, 
0 ,2 — 6,0 мм 

Нагартован-
ная или 

холоднотя-
нутая, 0,2—8,0 мм 

Термообработка 
после навивки 

Закалка и отпуск 
HRC 4 8 - 5 2 

Закалка 
н отпуск HRC 46 — 50 

Без термо-
обработки 

Допустимые 
условия 

эксплуатации 
(без покрытий) 

Атмосфера 
с нормальной 

влажностью 

Атмосфера 
с нормаль-

ной 
влажностью. 

Вибраци-
онные 

нагрузки 

В л а ж н а я 
атмосфера, 

пресная 
вода, 

слабые 
растворы 
кислот и 
щелочей 

Коррозион-
ные среды. 
Низкие и 
высокие 

температуры 

Температура 
при эксплуатации 

О т - 4 0 д о + 2 5 0 ° С От —40 до 
+ 350° С 

От —40 до 
+ 400° С 

От —196 до 
-f-400° С 

d в мм хдоп в кГ/мм* 
хдоп в кГ/ммг * 

Проволока 
0,25; 0,30; 
0,40; 0,45; 
0,55; 0,60; 
0,70; 0,75; 
0,85; 0,90; 1,0; 1,1 

1,2; 1,3; 1,4; 1,5 

0 ,20 
0 ,35 
0 ,50 
0 ,65 
0 ,80 

45 90 ' 

1,6; 1,8; 2,0; 
2,5; 2 ,8 

2 , 2 ; 75 45 90 

0,5; 0,8; 1,0; 1,2; 
1,4; 3,2; 3,8; 4,2; 4,8 

75 

3,0; 3 ,5 75 75 45 90 ** 

4,0; 4 ,5 75 75 45 85 ' 

5,0; 5 ,5 75 75 45 85 ' 

6,0 75 75 45 80 « 

6 ,5 75 80 ' 

7,0; 7,5; 8 ,0 75 75 75 ' 

8,5; 9,0; 9,5; 10; 
И ; 12 75 75 

10,5; 11,5 75 

13; 14 75 

Прокат 5,0; 5,6 
6,3; 7; 8; 9; 10; И 
12; 13; 14; 15; 16 
17; 18; 19; 20; 21 

22; 24; 25 

75 75 

* Д л я термически обработанной х^оп = 40 кГ/ммг\ для иагартоваиной 
тдоп = 55 кГ/мм9. 

** Проволока холоднотянутая. 
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Таблица 145 
Допускаемые напряжения в пружинах нэ бронзы 

Марка бронзы Бр-КМцЗ-1 Бр-ОЦ4-3 ББ 

Материал в состоянии 
поставки и диаметр про-
волоки в мм 

Нагартованная 
Материал в состоянии 

поставки и диаметр про-
волоки в мм 

0 , 2 - 1 0 0 , 2 - 1 2 0 , 5 - 1 2 

Термообработка после 
навивки 

Без термообработки Облагораживание 

Допустимые условия 
эксплуатации (без покры-
тий) 

Влажная 
атмосфера, 

пресная вода, 
пар. Нема-

гнитна 

Влажная 
атмосфера, 

пресная 
и морская 
вода, пар 

Применяется 
в исключительных 
случаях. Во взры-
воопасных средах. 
Высокая немагнит-

но сть 

Температура при экс-
плуатации 

От - 4 0 до + 2 0 0 ° С От - 1 8 0 ° С до 
+ 200° С 

d в мм хдоП в кГ/мм« 

0,20; 0,25; 0,30; 0,35; 
0,40; 0,45 

45 36 Нагарто-
ванная 

Облаго-
рожен-

ная 

0,50; 0,55; 0,60; 0,65; 
0,70; 0,75; 0,80; 0,90; 1,0; 
1,1; 1,2; 1.3; 1,4; 1,5; 1,6; 
1,7; 1,8; 2,0; 2,3; 2,4; 2,5; 
2,6 

45 36 38 65 

0,85; 0,95 45 36 ~ -

1,9; 2,1; 2,7; 2,9 - - 38 65 

2,8; 3,0; 3,2; 3,5; 3,8; 
4,0; 4,2; 4,5; 5,0; 5,5; 6,0; 
6,5; 7,0; 7,5; 8,0 

42 31 38 65 

8,5; 9,0; 9,5; 10 40 31 38 65 

11; 12 - - 38 65 
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Пружины из проволоки марки Бр.КМцЗ-1 подвергают упроч-
няющему отпуску для снятия напряжений при температуре 120— 
150° С с выдержкой в течение 1—2 ч и последующим охлаждением 
на воздухе. 

Пружины из бериллиевой бронзы марки ББ подлежат закалке 
с охлаждением в воде комнатной температуры. Нагрев перед 
закалкой — до 780° С с выдержкой 1—2 ч. После закалки произ-
водится облагораживание при температуре 325° С с выдержкой 
2—5 ч в зависимости от диаметра проволоки пружины. 

Для стабилизации размеров пружин, изготовленных из зака-
ливаемых сталей, и предварительной проверки качества материала 
и результатов термической обработки пружины непосредственно 
после закалки и отпуска подвергаются заневоливанию на 6 ч 
путем сжатия пружины до соприкосновения витков. 

Пружины, изготовленные из углеродистой холоднокатаной 
стали (марки В) без закалки после навивки, после упрочняющего 
отпуска для снятия напряжений подвергают заневоливанию на 6 ч 
либо взамен этого производят 3—5-кратное сжатие пружины до 
соприкосновения витков. 

Антикоррозионные и электролитические покрытия пружин и 
прогревы, выполняемые после покрытий с целью удаления водо-
рода, могут быть источником возникновения хрупкости пружины; 
поэтому такие пружины после покрытий подвергаются заневоли-
ванию на 24 ч до соприкосновения витков. В тех исключительных 
случаях, когда заневоливание путем сжатия пружины до соприкос-
новения витков недопустимо из-за чрезмерно больших напряже-
ний, которые могут возникнуть, заневоливание производится на 
величину наибольших деформаций, создаваемых в пружине при 
ее работе в арматуре. 

В связи с тем, что пружина сжатия работает под действием 
осевой нагрузки, при проектировании следует обеспечить ее про-
дольную устойчивость против бокового выпучивания. 

Продольная устойчивость пружины зависит от отношения-^- , 
т. е. отношения длины пружины в свободном состоянии к среднему 
диаметру пружины, и от способа закрепления конечных витков, 
определяющего возможность поворота крайних витков пру-
жины. 

Следует различать два случая крепления (рис. 446): конечные 
витки имеют возможность поворачиваться относительно верти-
кальной оси (/) и не имеют (II). 

Для того чтобы пружины не теряли устойчивости при любом 
прогибе, необходимо выдержать: 

При закреплении по типу I -р—^3,0 
Dcp 

» » » » / / 
Dcp 
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Расчет пружины обычно выполняется методом подбора путем 
последовательного сближения ряда решений. Для облегчения вы-
бора пружины рекомендуется пользоваться табл. 145. В ней при-
ведены значения Q — нагрузки на сжатую пружину при дости-
жении напряжений т и жесткость одного витка пружины С г . Вели-
чины напряжений т в табл. 145 соответствуют допускаемым напря-
жениям тдоп при диаметрах от 1 до 2,8 мм для проволоки класса II 
из углеродистой стали и при диаметрах от 3,0 мм и более для сталей 
марок 60С2 и 60С2А. Когда допускаемое напряжение принимается 

иное (другая марка стали, пружина из бронзы, 
особые условия работы), величина Qcotc опреде-
ляется по формуле 

где Q и т — данные табл. 145. 
В табл. 145 приведены также значения жест-

кости одного витка пружины из стали при мо-
дуле сдвига при кручении G = 8000 кПсм2. 
В тех случаях, когда величина G имеет иное зна-
чение (для стали Х18Н10Т G = 7000 кГ/см2, 
для бронзы G = 4000 кГ/мм2, для бериллиевой 
бронзы G = 5100 кГ/мм2), величина Сх опреде-
ляется по формуле 

с 1 = Сх (табл) кГ/мм. 

При определении шага пружины t зазор между витками б 
принимается равным: 6 ^ 2d при d ^ 5 мм> 6 ^ 0,1,гГпри d> 

I * Dcp DcP \ > 5 м м (обычно —g— ^ t ^ - у - 1 . 
Число рабочих витков п выбирается кратным 0,5 и должно быть 

не менее 2, т. е. п > 2. 
Ответственные пружины регулирующих и редукционных кла-

панов, предназначенные для обеспечения определенной расходной 
характеристики, должны иметь число рабочих витков не менее 5, 
т. е. п > 5. 

Методика расчета пружин для одного из часто встречающихся 
случаев заключается в следующем. 

Заданы: усилие предварительного поджатия в кГ; наи-
большая рабочая нагрузка Q^ в кГ\ ход пружины h в мм; средний 
диаметр пружины Dcp в мм. 

1. Определяют из технических условий, а если таковых нет, то 
задаются величиной нагрузки при сжатии пружины до соприкос-
новения витков, которая может быть принята, QC0IC > 1,25Q^. 
Для ответственных пружин принимают QCOiC ^ 1 , 3 $ ^ . 
7 1 0 

Рис. 446. Схемы за-
крепления конеч-
ных витков пружин 

сжатия: 
/—центрирование по 
оси с возможностью 
поворота витков; // — 
фиксирование по пло-
скости без возмож-
ности поворота вит-

ков i 



2. Выбирают материал для пружины, исходя из условий ее 
эксплуатации, степени ответственности, температурного режима 
работы и пр., после чего задаются наибольшим допустимым для 
данного материала напряжением т ^ , соответствующим нагрузке 
QCOiC при сжатии пружин до соприкосновения витков. 

3. Пользуясь табл. 145, предварительно выбирают диаметр про-
волоки по величине нагрузки QC0IC и среднему диаметру пружины 
Dcp с учетом соотношения между принятым допускаемым напряже-
нием т^ и напряжением, принятым в таблице. 

4. Определяют действительное напряжение в проволоке пру-
жины при QC0K 

2№biQco,cDcp а Т = ^з кГ/мм2. 

5. Вычисляют необходимую жесткость пружины, исходя из за-
данных условий, 

Сп = д кГ/мм, 

где AQ = Qpa6 — Qycm — приращение нагрузки; 
h = F раб — F уст — Х О Д П р у Ж И Н Ы . 

6. Находят жесткость одного витка пружины, пользуясь 
табл. 145, или вычисляют по формуле 

С, = —^— кГ/мм. 
1 ™%k2 

7. Определяют необходимое число рабочих витков, исходя из Q 
соотношения л = округляя его до 0,5 витка при п < 2 0 и 

С'п 
до 1 витка при п > 20. 

8. Вычисляют полное число витков пружины ti1 = п + 2. 9. Определяют шаг пружины 

t = d + ^ мм. 

10. Находят длину пружины в свободном состоянии, когда 
конечные витки поджаты и зашлифованы, 

#о = nt + 1,5d мм. 

11. Проверяют, сохранены ли условия устойчивости, для чего 
в свободном состоянии пружины должны быть выдержаны следую-
щие соотношения 

При закреплении пружины по типу / Н0 ^ 3 D c p 

» » » » » / / Н0 ^ 5Dcp 

Если это условие не выдержано, то пружину следует составить 
из нескольких частей, обеспечив направление конечных витков 
этих частей с помощью направляющих втулок. 
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Значения нагрузки Q (верхнее число) и жесткости одного витка Сх 
сталь, G = 

Диаметр проволоки d в мм 1,0 1,1 1,2 1,3 1,4 1,5 1,6 

Напряжение т в кГ/мм2 105 100 100 95 95 95 95 

Средний диаметр пружины Dcp 

в мм 
Q — нагрузка в кГ при т в кГ/мм2 

жесткость одного витка пружины: 

8 4,35 
1,845 

5,41 
2,706 

7,01 
3,795 

8 22 
5,22 

10,1 
7,05 

12,21 
8,43 

14,58 
11,85 

9 
3,93 
1,31 

4,92 
1,90 

6,27 
2,22 

7,48 
3,69 

9,24 
4,90 

11,16 
7,42 

13,38 
8,37 

10 
3,61 
0,956 

4,50 
1,40 

5,77 
1,97 

6,86 
2,70 

8,45 
3,63 

10,28 
4,75 

12,22 
6,13 

п 3,27 
0,711 

4,15 
1,05 

5,33 
1,48 

6,35 
2,03 

7,81 
2,73 

9,48 
3,59 

11,34 
4,61 

12 3,07 
0.559 

3,81 
0,815 

4,93 
1,15 

5,89 
1,57 

7,25 
2,12 

8,86 
2,78 

10,53 
3,58 

13 2,85 
0,439 

3, £8 
0,644 

4,60 
0,905 

5,51 
1,24 

6,80 
1,67 

8,30 
2,19 

9,91 
2,82 

14 2,66 
0,353 

3,35 
0,515 

4,31 
0,727 

5,15 
0,998 

6,36 
1,34 

7,80 
1,76 

9,32 
2,27 

15 2,56 
0,287 

3,15 
0,419 

4,05 
0,590 

4,86 
0,815 

6,04 
1,09 

7,44 
1,43 

8,80 
1,85 

16 2,36 
0,237 

2,98 
0,347 

3,8 
0,488 

4,58 
0,674 

5,66 
0,904 

6,94 
1,18 

8,30 
1,53 

17 2,20 
0,198 

2,83 
0,289 

3 62 
0,407 

4,35 
0,560 

5,39 
0,755 

6,49 
0,990 

7,91 
1,28 

18 2,14 
0,167 

2,67 
0,245 

3,44 
0,345 

4,13 
0,473 

5,10 
0,673 

6,24 
0,837 

7,49 
1,08 

19 2,03 
0,142 

2,53 
0,208 

3,27 
0,293 

3,94 
0,402 

4,86 
0,540 

5,95 
0,710 

7,14 
0,920 

20 1,925 
0,122 

2,43 
0,179 

3,13 
0,250 

3,75 
0,346 

4,66 
0,465 

5,68 
0,610 

6,83 
0,790 

21 2 31 
0,156 

3,00 
0,218 

3,50 
0,303 

4,44 
0,403 

5,43 
0,527 

6,51 
0,683 

22 2,22 
0,135 

2,88 
0,191 

3,44 
0,262 

4,28 
0,352 

5,23 
0,458 

6,30 
0,595 

23 2,77 
0,166 

3,30 
0,229 

4,10 
0,308 

5,00 
0,407 

6,03 
0,522 

24 2 64 
0,146 

3,18 
0,185 

3,94 
0,273 

4,81 
0,356 

5,81 
0,460 

25 3,05 
0,180 

3,79 
0,242 

4,55 
0,316 

5,59 
0,422 

712 



Таблица 145 
(нижнее число) для пружин сжатия или пружин растяжения. Материал — 
8000 кГ/мм2 

1,8 2,0 2,2 2,5 2,8 3,0 3,5 4,0 4,5 5,0 5,5 6,0 

90 90 85 85 85 75 75 75 75 75 75 75 

изменение усилия в кГ на 1 мм прогиба 

19,00 25,1 30,5 42,5 
19,05 28,60 41,7 69,2 

17,47 22,5 28,3 39,6 53,3 55,8 
13,33 20,2 29,5 48,7 76,1 99,7 

16,1 21,5 26,5 36,8 50,2 52,7 
9,75 14,8 21,62 35,6 55,8 73,6 

15,0 20,2 24,6 34,8 47,3 49,7 74,1 
7,36 11,2 16,3 27,0 42,2 55,4 101,6 

14,0 18,8 23,1 32,8 44,6 47,2 71,0 99,0 
5,70 8,67 12,6 22,6 32,7 43,0 79,0 133,5 

13,3 17,6 21,7 30,9 42,2 44,7 67,1 95,5 
4,53 6,85 9,99 16,5 25,8 33,9 62,3 105,0 

12,4 16,6 20,6 29,2 40,0 42,4 64,0 91,0 123 
3,59 5,50 7,78 13,2 20,7 27,2 50,1 84,8 135 

11,7 15,7 19,5 27,8 38,0 40,5 61,4 87,6 118 155 
2,95 4,49 6,70 10,8 16,9 22,2 40,8 69,4 110 167 

11,05 14,8 18,5 26,4 36,2 38,6 58,5 84,3 i 1 з 149 
2,44 3,72 5,42 8,94 14,0 18,4 38,8 57,8 91,0 138 

10,5 14,2 17,5 25,2 35,7 36,9 56,1 80,6 110 144 185 
2,06 3,10 4,52 7,45 11,7 15,3 28,3 47,9 76,2 115 168 

10,0 13,5 16,7 24,0 33,0 35,3 53,9 77,5 106 140 180 223 
1,73 2,62 3,84 6,33 9,9 13,0 23,9 40,5 64,5 97,5 142 200 

9,55 12,9 15,9 23,0 31,7 33,8 51,7 74,7 103 135 173 217 
1,46 2,23 3,25 5,38 8,42 11,7 20,3 34,4 55,0 83 121 172 

9,12 12,3 15,3 21,9 30,4 32,4 49,7 71,9 98,6 130,5 168 211 
1,26 1,92 2,81 4,52 7,25 9,52 17,5 29,6 43,3 71,5 104 147 

8,72 11,8 14,6 21,1 29,2 31,2 48,0 69,1 96,0 126 162 206 
1,09 1,66 2,42 4,00 6,25 8,25 15,1 25,6 38,3 62 90 127 

8,35 11,3 14,1 20,3 28,1 30,0 46,3 67,0 92,3 124 158 199 
0,950 1,45 2,1! 3,49 5,46 7,20 13,2 22,4 35,6 54,0 78,5 111 

8,05 10,9 13,6 19,5 27,0 29,0 44,7 65,0 89,5 119 154 194 
0,837 1,26 1,85 3,06 4,79 6,30 11,6 19,6 31,3 47,6 69,0 97,2 

7,75 10,5 13,0 18,8 26,3 27,9 43,2 62,7 87,1 116 149 188 
0,732 1.11 1,63 2,70 4,25 5,56 10,25 17,3 27,6 41,9 60,8 85,6 

7,46 10,1 12,7 18,1 25,1 27,0 41,7 60,7 84,0 112 145 183 
0,65 0,99 1,44 2,30 3,75 4,91 9,06 15,3 24,5 37,1 54,0 75,8 
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Диаметр проволоки d в мм 2,2 2,5 2,8 3,0 3,5 4,0 4,6 

Напряжение т в к Г/мм* 85 85 85 75 75 75 75 

Средний диаметр пружины DCp 
в мм 

Q — нагрузка в кГ при т в кГ/мм1 

Сх —жесткость одного витка пружины: 

26 12,1 
1,27 

17,6 
2,12 

24,4 
3,34 

26,1 
4,41 

40,3 
8,07 

58,8 
13,7 

82,9 
21,7 

27 11,8 
1,15 

17,0 
1,90 

23,6 
2,99 

25,3 
3,94 

39,2 
7,25 

57,0 
12,3 

80,6 
19,5 

28 11,5 
1,03 

16.4 
1.71 

22,9 
2,68 

24,6 
3,52 

37,9 
6,49 

55,3 
11,0 

78,1 
17,5 

29 11,1 
0,932 

15.9 
1,54 

22,2 
2,41 

23,8 
3,18 

36,9 
5,85 

53,8 
9,96 

76,0 
15,8 

30 10,7 
0,841 

15,5 
1,39 

21,3 
2,18 

23,1 
2,88 

35,7 
5,30 

52,4 
8,96 

74,1 
14,3 

32 10,2 
0,695 

14,6 
1,15 

20,3 
1,80 

21,9 
2,37 

34,0 
4,37 

49,7 
7,43 

69,0 
11,8 

35 9,32 
0,532 

13,5 
0,880 

18,7 
1,38 

20,2 
1,82 

31,4 
3,38 

46,2 
5,70 

64,2 
9,10 

38 8,65 
0,414 

12,5 
0,691 

17,4 
1,08 

18,8 
1,42 

29,3 
2,63 

43,0 
4,46 

59,9 
7,11 

40 8,25 
0,352 

12,0 
0,593 

16,7 
0,929 

18,0 
1,22 

28,1 
2,26 

41,1 
3,83 

57,5 
6,12 

42 7,95 
0,309 

11,5 
0,512 

15,9 
0,803 

17,2 
1,06 

26,8 
1,96 

39,5 
3,32 

55,2 
5,30 

45 10,7 
0,416 

14,9 
0,632 

16,1 
0,860 

25,2 
1,69 

37,1 
2.70 

52,2 
4,30 

48 10,1 
0,345 

14,0 
0,540 

15,2 
0,699 

23,8 
1,31 

35,1 
2,24 

49,3 
3,56 

50 9,73 
0,305 

13,5 
0,480 

14,6 
0,631 

22,9 
1,16 

33,8 
1,97 

47,4 
3,16 

52 13,1 
0,426 

14,2 
0,560 

22, 
1,03 

32,7 
1,76 

45,8 
2,82 

55 12,4 
0,360 

13,4 
0,476 

21,2 
0 876 

31,1 
1,49 

43,7 
2,38 

58 12,8 
0,405 

20,0 
0,750 

29,6 
1,27 

41,6 
2,03 

60 12,4 
0,367 

19,5 
0,677 

28,6 
1,15 

40,4 
1,84 

62 18,9 
0,615 

27,8 
1,04 

39,2 
1,67 
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П р о д о л ж е н и е табл . 145 

6,0 5.5 6,0 6,5 7,0 8,0 9,0 10 11 12 

75 75 75 75 75 75 75 75 75 75 

изменение усилия в кГ на 1 мм прогиба 

108 141 178 219 268 380 
33,0 48,1 67,7 92,8 124 210 

105,9 137 173 214 261 371 490 
29,6 43,0 60,8 83,4 111 189 270 

103 134 169 209 256 363 485 
26,5 38,7 54,5 75,0 100 169 243 

100 130 166 204 250 356 474 
23,9 34,9 49,0 67,5 90,5 153 220 

98,0 127 161 199 245 349 462 621 
21,6 31,5 44,4 61,0 81,7 138 199 338 

92,9 121 154 190 234 334 455 599 
17,0 26,0 36,0 50,5 67,6 114 181 275 

86,7 ИЗ 144 179 219 316 430 568 728 
13,8 20,0 28,3 38,8 52,0 88 140 212 310 

80,9 106 135 168 206 297 408 540 693 862 
10,7 15,7 22,1 30,4 40,7 69 110 166 226 342 

77,4 102 130 162 200 287 395 523 674 844 
9,25 13,5 19,0 26,2 35,0 59,4 94,5 143 207 293 

74,4 97,7 125 156 192 276 380 507 654 820 
8,00 11,7 16,5 22,7 30,4 50,4 81,5 124 179 252 

70,5 92,6 118 148 182 263 364 485 624 788 
6,54 9,51 13,4 18,4 24,3 41,8 66,5 101 147 207 

66,4 87,3 112 140 172 250 347 462 596 754 
5,40 7,87 11,1 15,2 20,4 34,6 55,0 83,5 122 171 

64,5 84,4 108 136 167 242 336 450 583 734 
4,78 6,98 9,85 13,5 18,1 30,7 48,7 74,0 108 152 

62,2 81,4 104 131 162 236 327 436 563 714 
4,26 6,22 8,76 12,0 16,1 27,3 43,4 65,9 96,0 135 

59,1 77,7 100 125 155 225 313 419 543 690 
3,60 5,25 7,45 10,2 13,7 23,1 36,8 56,0 81,5 1 15 

56,4 74,3 95,0 119 148 215 299 402 522 664 
3,09 4,50 0,35 8,74 11,7 19,8 31,6 47,9 69,8 98,0 

54,7 72,1 92,6 116 143 210 291 392 509 648 
2,79 4,07 5,74 7,90 10,6 17,9 28,6 43,4 63,2 89,0 

53,2 70,1 90,1 113 140 203 284 382 498 632 
2,56 3,71 5,21 7,17 9,61 16,1 25,9 39,4 57,0 80,7 
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Диаметр проволоки d в мм 6,0 6,5 7,0 8,0 

Напряжение т в кГ/мм1 75 75 75 75 

Средний диаметр пружины DCp 

в мм 
Q — нагрузка в к Г при г в кГ/мм* 

Ct — жесткость одного витка пружины: 

65 86,1 
4,50 

108 
6,23 

134 
8,36 

196 
14,1 

68 82,9 
3,96 

104 
5,45 

129 
7,32 

189 
' 12,4 

70 81,0 
3,64 

102 
5,00 

126 
6,70 

184 
11,4 

72 78,9 
3,34 

99,2 
4,58 

123 
6,17 

180 
10,5 

75 76,2 
2 96 

95,6 
4,07 

119 
5,47 

174 
9,27 

78 73,4 
2,64 

92,3 
3,63 

114 
4,88 

168 
8,24 

80 71,8 
2,44 

90,5 
3,36 

112 
4,51 

164 
7,65 

82 70,0 
2,27 

88,4 
3,12 

110 
4,20 

161 
7,11 

85 67,9 
2,04 

85,7 
2,80 

106 
3,77 

155 
6,40 

88 65,9 
1,84 

83,0 
2,55 

103 
3,40 

151 
5,77 

90 64,7 
1,72 

81,4 
2,37 

101 
3,18 

148 
5,41 

92 63,4 
1,61 

79,7 
2,22 

98,7 
2,98 

146 
5,05 

95 61,6 
1,47 

77,6 
2,01 

96,0 
2,70 

141 
4,60 

98 59,7 
1,33 

75,2 
1,84 

93,4 
2,46 

137 
4,20 

100 58,4 
1,26 

73,9 
1,73 

91,5 
2,31 

135 
3,95 

105 56,3 
1,09 

70,5 
1,49 

87,8 
2,01 

129 
3,42 

110 53,8 
0,947 

68,0 
1,30 

84,2 
1,75 

124 
2,97 

120 49,4 
0,734 

62,5 
1,00 

78,0 
1,35 

115 
2,29 

П р и м е ч а н и я : 
1. Значения т соответствуют допускаемым напряжениям ТдоП при диаметрах от 1 

и более для сталей марок 60C2 и 60C2A. 2. При допускаемых напряжениях х^оП = т нагрузка Q соответствует QCOfC — уси 
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Продолжение табл. 145 

9,0 10 11 12 13 14 15 

75 75 75 75 75 75 75 

изменение усилия в кГ на 1 мм прогиба 

273 367 482 610 760 930 1116 
22,5 34,3 49,5 70,3 96,2 130 170 

264 354 463 588 734 898 1082 
19,7 30,0 43,6 61,5 84,3 113 149 

257 346 452 576 718 880 1060 
18,1 27,5 40,0 56,5 77,5 104 136 

251 338 442 564 703 862 1039 
16,7 25,3 36,8 51,9 71,3 95,5 125 

243 327 488 546 682 836 1010 
14,8 22,4 32,7 46,1 63,1 84,5 111 

235 317 415 529 661 812 981 
13,2 19,9 29,0 41,0 56,2 75,4 99,0 

230 311 406 519 648 796 963 
12,2 18,5 27,0 38,1 52,2 69,7 92,0 

225 304 398 508 636 781 946 
11,4 17,2 25,1 35,4 48,6 65,0 85,5 

218 295 386 494 618 760 921 
10,2 15,5 22,6 31,9 43,6 58,5 77,0 

212 286 376 480 600 739 896 
9,20 14,0 20,4 28,8 39,5 52,8 69,0 

208 282 367 471 590 726 879 
8,61 13,1 19,0 26,8 37,0 49,5 65,0 

204 276 362 464 579 714 866 
8,05 12,3 17,8 25,2 34,6 46,3 61,0 

198 268 352 450 564 696 844 
7,34 11,2 16,2 22,9 31,4 42,0 55,4 

193 261 343 439 550 . 680 824 
6,71 10,2 14,8 20,9 28,7 38,4 50,5 

190 257 337 433 541 667 809 
6,30 9,56 14,0 19,7 27,0 36,4 47,6 

181 246 321 415 519 643 779 
5,46 8,30 12,1 17,1 23,3 31,4 41,2 

174 236 311 398 501 618 750 
4,75 7,21 10,5 14,8 20,3 27,3 35,9 

162 220 288 371 465 575 698 
3,67 5,56 8,14 11,5 15,7 21,1 27,7 

до 2,8 мм для проволоки класса II из углеродистой стали н при диаметрах от 3,0 мм 

лию пружины, сжатой до соприкосновения витков. 
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12. Длину пружины в сжатом состоянии (конечные витки под-
жаты и зашлифованы) определяют по формуле 

Нсж = ( п + ! > 5 ) d мм. 

13. Вычисляют наибольший прогиб пружины 

Рсж = Я0 Нсж ММ. 

14. Определяют длину заготовки (без технологического при-
пуска) 

L % 3,3Z)cp (/г + 2) мм. 

П р и м е р . Рассчитать ответственную пружину редукционного 
клапана, исходя из следующих данных: Qpa6 = 80 кГ; Qycm = 
= 60 кГ; А = 30 мм; Dcp = 80+100 мм. 

Р е ш е н и е . QC0K = l,30Qpa6, Qcotc = 1,3-80 = 104 кГ. 
Материал пружины — сталь 60С2. Принимаемт^ = 75 кГ/мм2. 
Пользуясь табл. 145, находим, что для пружины со средним 

диаметром Dcp = 85 мм из проволоки диаметром d = 7 мм при 
тдоп = т = 75 кГ/см2 нагрузка = Q = 106 /сГ, а жесткость 
одного витка Сг = 3,77 кГ1мм. При понижении нагрузки до 
Qcok = 104 АСГ напряжение в пружине уменьшается примерно на 2%. 

Необходимая жесткость пружины 
C n = ^ = Q £ ^ Q I f ! n ; С п = в О - 6 0 в 0 | 6 7 к Г / л н | . 

Необходимое число рабочих витков 

Принимаем п = 5,5. 
Полное число витков 

п1 = п + 2; = 5 , 5 + 2 = 7,5. 
Шаг пружины 

/ = d + = мм. 

Принимаем t = 35 мм. 
DCp Dcp 

(^Условие - у ^ / ^ - у выдержано 
Длина пружины в свободном состоянии 

# 0 = nt + 1,5 d; Н0 = 203 лш. 
Проверяем, выдержано ли условие устойчивости 

Н0 _ 203 _ 0 , 
А>р "" 85 ~~ 

условие устойчивости выдержано. 
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Q,*r d, мм z, кГ/мм2 D,мм 

Рис. 447. Номограмма для определения нагрузки Q в пружинах 
сжатия. П р и м е р . Дано: диаметр проволоки d — 3 мм, наруж-
ный диаметр пружины D = 35 мм, допускаемое напряжение т= 

= 75 кГ/мм2. Р е ш е н и е : Q = 22 кГ 
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Сп.кГ/мм 

-15 

Рис. 448. Номограмма для определения жесткости 
пружины сжатия Сп. П р и м е р . Дано: диаметр про-
волоки 3 мм, наружный диаметр пружины D = 3 5 мм, 
число рабочих витков л = 10. Р е ш е н и е : жест-

кость пружины Сп = 0,24 кГ/мм 
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Длина пружины в сжатом состоянии 

Н с ж = (я + 1,5) d = 49 мм. 
Наибольший прогиб пружины 

реж = Н0 — Hcotc = 203 — 49 = 154 мм. 

Длина развернутой пружины 
L = 3,3Z)cp (л +2); L = 3,3-85-7,5 = 2100 лсл«. 

Для расчета пружин может быть использован и графический 
метод. На рис. 447 и 448 приведены номограммы для определения 
нагрузки Q и жесткости Сп в пружинах малых размеров. 

С помощью номограммы, представленной на рис. 447, опреде-
ляется нагрузка Q. Для этого точки, соответствующие значениям 
диаметра проволоки d и наружного диаметра пружины D, соеди-
няются линией, которая продолжается до вертикальной вспомо-
гательной линии. Затем эта точка соединяется прямой с точкой на 
шкале т, соответствующей допускаемому напряжению. Пересе-
чение этой линии со шкалой Q показывает нагрузку пружины. 
Для определения жесткости малых пружин сжатия используется 
номограмма на рис. 448. Заданные значения диаметра проволоки d 
и наружного диаметра пружины D соединяются линией, которая 
продолжается до вспомогательной вертикали. Эту точку соеди-
няют прямой со значением п числа рабочих витков пружины, и 
продолжают линию влево до пересечения со шкалой Crt. 

Чтобы определить прогиб пружины, необходимо нагрузку Q 
разделить на жесткость пружины Сп 

г _ Q г* — мм. 

Графический метод дает приближенное решение в связи с воз-
можными погрешностями при построении линий. 
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РАЗДЕЛ ТРЕТИЙ 

РАСЧЕТ ДЕТАЛЕЙ АРМАТУРЫ НА ПРОЧНОСТЬ 

Г л а в а I . РЕЖИМ РАБОТЫ ДЕТАЛЕЙ АРМАТУРЫ 

1. СИЛОВОЙ РЕЖИМ РАБОТЫ ДЕТАЛЕЙ АРМАТУРЫ 

Расчет на прочность служит для проверки прочности деталей 
арматуры и приводов. Пользуясь данными силового расчета по 
усилиям и моментам, действующим в деталях, определяют вели-
чину напряжений в материале деталей и запас прочности. При рас-
чете по методу предельных нагрузок определяется величина наи-
большего из допускаемых усилий или моментов. 

Проверке на прочность подлежат: корпусные детали, т. е. де-
тали, воспринимающие давление среды (корпус, крышка, клин, 
тарелка клапана и т. д.), болты и шпильки, фланцевые и резьбовые 
соединения, шпиндели и ходовые гайки, шестерни приводов, 
валы и т. д. 

В зависимости от условий работы детали арматуры можно раз-
делить на две группы. В первую группу входят детали, непосред-
ственно воспринимающие давление среды, — корпуса, крышки, 
клинья, тарелки клапанов, диски, заглушки и др. Во вторую 
группу входят детали, не воспринимающие непосредственно дав-
ления среды, — стойки, маховики, крышки сальника, детали пе-
редач и некоторые другие. 

Нагрузки, воспринимаемые деталями арматуры, можно разде-
лить на основные и дополнительные. К основным следует отнести 
нагрузки, создаваемые давлением среды и возникающие при управ-
лении арматурой. К дополнительным относятся нагрузки, воз-
никающие при монтаже и в процессе эксплуатации арматуры 
(влияние колебаний температуры, гидравлических ударов и т. д.). 

Нагрузки, вызываемые давлением среды, обычно создают нап-
ряжения, имеющие постоянный характер, и сравнительно легко 
подсчитываются. Нагрузки, связанные с управлением арматурой, 
часто носят временный характер, и величина их может коле-
баться в зависимости от состояния арматуры и условий эксплуа-
тации. При ручном управлении величина нагрузок на детали за-
висит также от квалификации обслуживающего персонала. 
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Нагрузки, возникающие при монтаже арматуры на трубопроводе 
в связи с затяжкой болтов, создают напряжения, величина кото-
рых остается постоянной в течении длительного срока и изменяется 
с течением времени. Величина и характер созданных при монтаже 
усилий и напряжений в элементах арматуры в значительной сте-
пени зависят от качества обработки присоединительных поверх-
ностей и в особенности от квалификации монтажников. При веде-
нии монтажа без динамометрических ключей, указывающих или 
ограничивающих величину усилий затяжки болта, усилие затяжки 
зависит от индивидуальных навыков монтажников и может коле-
баться в широких пределах. Особенно большую роль усилие затяга 
болтов играет при монтаже установок, работающих в условиях 
высоких давлений и температур, когда болты фланцевого соедине-
ния работают при очень больших нагрузках. От опытности мон-
тажника в большой степени зависит появление напряжений, свя-
занных с неравномерной затяжкой болтов и другими причинами. 

В процессе эксплуатации дополнительно к уже действующим 
нагрузкам возникают усилия, вызванные колебаниями температуры 
среды, транспортируемой в трубопроводе, температуры окружаю-
щего трубопровод воздуха, действием гидравлических ударов и 
весом частей трубопровода, воспринимаемым элементами арма-
туры. При расчете арматуры не могут быть точно учтены все особен-
ности работы задвижки или вентиля в данном конкретном отрезке 
трубопровода; поэтому арматура рассчитывается обычно лишь на 
основные нагрузки, при этом считают, что напряжение от действия 
дополнительных нагрузок перекрываются запасами прочности, 
предусмотренными при расчете. 

В конструкциях арматуры необходимо обеспечить статическую 
прочность деталей, поскольку они, как правило, воспринимают 
статические нагрузки. В этих условиях опасное состояние мате-
риала определяется либо возникновением больших остаточных де-
формаций в пластичных металлах, либо возникновением трещин 
(разрушение) в хрупких металлах. 

Соответственно этому при расчете статической прочности дета-
лей критерием прочности пластичных металлов считается дредел 
текучести аг, а хрупких — предел прочности ов. 

Определение прочных размеров деталей из пластически дефор-
мируемых металлов при простых деформациях производится срав-
нительно просто: 

при растяжении (и сжатии) 

Qnped = 
при изгибе 

Мпред = WaT; 
при кручении 

Мк.пред = WK т, 
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где Qnped — предельно допустимая нагрузка в кГ\ 
Мпред — предельно допустимый изгибающий момент 

в кГ-см\ 
Мк.пред — предельно допустимый крутящий момент в кГ*см. 

В деталях машин вообще и в деталях арматуры в частности наи-
более часто возникает сложно-напряженное состояние материала. 
В этом случае, имея данные о допускаемых напряжениях для ма-
териала при линейном напряженном состоянии и необходимый за-
пас прочности, мы должны определить прочные размеры детали 
по величине трех главных напряжений. 

a i > а 2 > сг3. 
При объемном напряженном состоянии материала общим выра-

жением для обеспечения прочности детали служит формула 

^прив ̂  &доп* 

Однако определение значения оприв в зависимости от значений 
ст2, сг3 дает различные результаты в зависимости от используе-

мой теории прочности. 
В соответствии с п е р в о й т е о р и е й п р о ч н о с т и -

т е о р и е й н а и б о л ь ш и х н о р м а л ь н ы х н а п р я -
ж е н и й — опасное состояние материала возникает в том случае, 
когда наибольшее по абсолютной величине нормальное напряже-
ние приближается к пределу прочности при растяжении. Исходя 
из этого, прочность обеспечивается при условии, что 

< адоп-

Эта теория на используется для определения прочности деталей 
в условиях сложно-напряженного состояния материала, так как 
она не подтверждается практикой. 

П о в т о р о й т е о р и и п р о ч н о с т и — т е о р и и 
н а и б о л ь ш и х д е ф о р м а ц и й — считается, что опасное 
состояние материала является результатом возникновения отно-
сительных деформаций, по величине равных деформациям при 
достижении предела прочности. 

Прочность обеспечивается при условии, что 

Oi — v (а2 + а3) < аео^ 

где v — коэффициент Пуассона. 
Эта теория применима для хрупкого состояния материала. 
П о т р е т ь е й т е о р и и п р о ч н о с т и — т е о р и и 

н а и б о л ь ш и х к а с а т е л ь н ы х н а п р я ж е н и й — 
опасное состояние материала возникает при значениях касательных 
напряжений, которых они достигают при разрушении материала 
путем растяжения. При растяжении наибольшие касательные на-
пряжения достигают величины полуразности главных растяги-
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вающих, поэтому прочность будет обеспечиваться при условии, 
что 

_ 01 — <?2 ^ r _ У доп. хтах — 2 доп — 2 * 

Эта теория применима для пластически деформируемых мате-
риалов. 

Ч е т в е р т а я — э н е р г е т и ч е с к а я т е о р и я п р о ч -
н о с т и признает опасным состояние материала тогда, 
когда потенциальная энергия деформации, вызывающая изменение 
формы, достигает определенного предела. Прочность обеспечи-
вается при условии 

1/0,5 [(аг - a 2 f + (оа - *3)2 + (сг8 + о^)2] < а ш . 

Результаты, получаемые на основании этой теории, хорошо согла-
суются с практикой. 

П о о б о б щ е н н о й т е о р и и п р о ч н о с т и М о р а 
нарушение прочности зависит лишь от о1 и сг3. Пространственная 
картина напряжений заменяется плоской с изображением круга 
Мора, построенного на главных напряжениях ах и сг3 в координатах 
а и т. Графическим путем определяется предельное напряженное 
состояние и допускаемое напряженное состояние. Явление плас-
тической деформации и разрушение путем среза отражаются хо-
рошо, но явление отрыва отражается неправильно. 

Эта теория имеет ограниченное применение. Здесь условия 
прочности выдерживаются при следующей зависимости 

Gdon. раст 
а3 < СГраст-о доп. сж 

О б ъ е д и н е н н а я т е о р и я Д а в и д е н к о в а — 
Ф р и д м а н а учитывает возможные явления разрушения мате-
риала как путем отрыва, так и путем сдвига. Учитываются напря-
женное состояние и свойства материала. Прочность оценивается 
на основе теории наибольших касательных напряжений и теории 
наибольших удлинений. 

При расчете на прочность по этой теории необходимо для каж-
дого из материалов построить диаграмму его механического состоя-
ния, учитывающую свойства материала и вид напряженного со-
стояния (рис. 449). Напряженное состояние материала оценивается 
по отношению наибольшего касательного напряжения к наиболь-
шему растягивающему напряжению в данной точке 

т= Ттах 
I 

Лучи 1—7, проведенные из начала координат, определяют на-
пряженное состояние материала: 1 — всестороннее растяжение; 
2 — растяжение или изгиб надрезанных образцов; 3 — осевое 
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растяжение От&* = 2tmax (при tg а = т = 0,5); 4 — кручение и 

срез cTmax = (1 + v) тт а х (при т = у ^ - ) ; 5 — осевое растяже-

ние Qmax = 2vTmax (при т = ; 6 — вдавливание или сжатие 
под боковым давлением; 7 — всестороннее неравномерное сжатие. 

Напряженное состояние может быть «мягким» — лучи 5, б и 7 
и «жестким» — лучи /, 2 и 3. 

7 

+$тссх 
Наибольшее приведенное растягивающее напряжение 

Рис. 449. Диаграмма Фридмана механического состояния материала 

Если луч, характеризующий напряженное состояние мате-
риала, проведенный из начала координат, пересекает сначала 
прямую тр, а потом прямую то разрушение материала про-
изойдет путем среза (луч 3 — осевое растяжение). Если луч пере-
секает прямую вр раньше, чем прямуют^, то материал разрушается 
путем отрыва (лучи 2). Если наклон луча, изображающего напря-

т. е. женное состояние материала, меньше отношения 
если 

О доп. раст 

t g а = Ш = Тщах 
• f a — С Т 2 ) 

*доп 

<*1 —• V ( а а + а 8 ) Одоп. раст 

то разрушение произойдет путем отрыва, и расчет производится 
по теории наибольших удлинений. Если т > 
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шение произойдет путем среза, а расчет производится по теории 
наибольших касательных напряжений. 

Для пластичных материалов при — — — = 4г проверка проч-
ил. раст * 

ности обычно производится по теории наибольших касательных 
напряжений. 

В последнее время разрабатывается с т а т и с т и ч е с к а я т е о -
р и я п р о ч н о с т и , учитывающая то обстоятельство, что ме-
таллы представляют собой материалы, состоящие из большого 
числа различно ориентированных кристаллов. Практического при-
менения эта теория еще не получила. 

На основании приведенных выше данных для сложно-напря-
женного состояния при действии нормальных и касательных на-
пряжений условия прочности выражаются следующими фор-
мулами: 

по первой теории — наибольших нормальных напряжений 

<*прие + V ^ + Щ < ( W , 

по второй теории — наибольших относительных удлинений 

СUpas = 0,35а + 0,65 / а 2 + 4т2 ^ адоп; 

по третьей теории — наибольших касательных напряжений 

Vnpue = V <т2 + 4т2 < <w, 

по четвертой теории — наибольшей потенциальной энергии 
изменения формы 

Оприв = V ° 2 + Зт2 ^ од0П. 

Таким образом, решение вопроса об условиях прочности детали 
представляет собой сложную задачу. При этом необходимо иметь 
в виду, что в зависимости от того, по какой теории прочности про-
изводится расчет, допускаемое напряжение а и запас проч-
ности п будут иметь различные значения. При переходе от одной 
теории прочности к другой изменится не только приведенное на-
пряжение, но и величина допускаемого напряжения и запас проч-
ности. Применив для различных теорий одни и те же значения а^ 
и я, можно совершить грубую ошибку. 

В арматуре используются как хрупкие (чугуны), так и вязкие 
(стали) материалы. Условия работы деталей создают в материале 
разнообразные сочетания напряжений, что, учитывая высокую 
ответственность арматуры (особенно в энергетике, химических 
предприятиях, атомных установках и пр.), требует самого вни-
мательного подхода к решению задачи о прочных размерах дета-
лей арматуры. 
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Основными характеристиками прочности сталей при темпера-
туре 300 + 350° С являются предел прочности а, и предел те-
кучести аг . 

Предел прочности является критерием при расчете хрупких 
материалов. Расчет пластичных материалов обычно производят 
с учетом предела текучести, так как в машинах, как правило, 
нельзя допускать значительных остаточных деформаций, которые 
могли бы вызвать нарушение работы. В связи с последним обстоя-
тельством величина предела текучести при растяжении, сжатии 
и изгибе определяется напряжением, которое вызывает 0,2% 
остаточного удлинения. Во многих деталях арматуры такая вели-
чина деформации не вызывает опасений за качество работы изде-
лия, в связи с чем нет необходимости выдерживать большие за-
пасы по отношению к пределу текучести аг. В этих деталях боль-
шое значение приобретает величина а„ которая и определяет 
прочность материала, а также соотношение между величинами ат 
и ов> в определенной мере характеризующее и пластические свой-
ства материала. Пластичность материала способствует выравни-
ванию напряжений в отдельных точках детали и уменьшает опас-
ность внезапного разрушения изделия, что особенно важно для 
арматуры высоких давлений. Условия работы многих деталей 
арматуры вполне позволили бы применение в качестве критерия 
предела текучести а г 0 | б , определяемого напряжением, вызываю-
щим 0,5% остаточного удлинения, однако отсутствие таких дан-
ных заставляет использовать величины a r 0 t 2 с соответствующим 
уменьшением коэффициента запаса. 

2. ТЕМПЕРАТУРНЫЙ РЕЖИМ РАБОТЫ ДЕТАЛЕЙ АРМАТУРЫ 

Трубопроводная арматура применяется в различных установ-
ках, температурные режимы которых значительно отличаются 
друг от друга. Так как физическое состояние материала, а следо-
вательно, и его механические свойства зависят от температуры, 
при расчете на прочность необходимо учитывать влияние этого 
фактора. 

При работе изделий в условиях низких температур следует 
учитывать уменьшение ударной вязкости (повышение хрупкости) 
многих сортов сталей и' некоторые другие изменения физиче-
ских и механических свойств применяемых в арматуре мате-
риалов. 

При расчете деталей, работающих при температуре до 300— 
350° С, расчетной характеристикой является предел текучести 
для стали или предел прочности для чугуна, при более высоких 
температурах — предел ползучести или предел длительной проч-
ности (с учетом соответствующих запасов прочности). 

Детали арматуры, установленной на трубопроводе, по которому 
движется нагретая среда, имеют обычно температуру несколько 
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ниже температуры среды, транспортируемой по трубопроводу, 
в связи с отдачей тепла в атмосферу. 

Температура детали зависит от места расположения на изделии 
и удаленности ее потока среды. Так, различные точки корпуса 
и крышки имеют разную температуру. 

В зоне высоких температур даже незначительные изменения 
температуры оказывают влияние на прочность металла, в особен-
ности на ползучесть и длительную прочность; поэтому при рас-

18 20 
Уасд/ 

Рис. 450. График изменения температуры в деталях сужен-
ной з а д в и ж к и ^ = 200/150 АУ; Р= 100 кГ/см2\ t = 500° С; 

G = 200 пара в час. 
Температура: / — пара; 2 — фланца по внутреннему диаметру; 
3 — болтов; 4 — крышки; 5 —бугеля; 6 — перемычки бугеля. 

чете различных элементов деталей (фланцев, бугелей и т. д.) 
следует учитывать их фактическую температуру. 

На рис. 450 показаны изменения температуры в различных де-
талях задвижки с течением времени. Температура отдельных ча-
стей стальной клиновой задвижки при температуре пара 502° С 
приведена на рис. 451 

Из приведенных данных видно, что температура многих дета-
лей задвижек при отсутствии тепловой изоляции значительно от-
личается от температуры среды. В араматуре, защищенной тепло-
вой изоляцией, температура стенок корпуса и крышки близка 
к температуре среды (ниже на 2—3%). 
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Г л а в а II. КОРПУСА И КРЫШКИ 

Расчет корпусов и крышек арматуры производится по отдель-
ным элементам: стенки, фланцы, бугели и т. д. 

Стенки корпусов и крышек обычно имеют сложные очертания, 
поэтому расчет их, как правило, выполняется для различных 
участков отдельно. Обычно выделяют фланцы, участки с шаровой 
формой стенки, цилиндрической, плоской и т. д. и рассчитывают 
их в соответствии с условиями, в которых они работают (давление, 
температура и др.), затем учитывают влияние дополнительных фак-
торов (переходы, ребра, местные утолщения и т. д.). 

В последнее время находят применение сварные и сварно-
литые конструкции арматуры. В таких деталях проверяется также 
прочность швов и учитывается возможное влияние наложения 
швов на прочность основного металла в местах соединений различ-
ных элементов. 

1. РАСЧЕТ СФЕРИЧЕСКИХ СТЕНОК 

Тонкостенная шаровая оболочка (рис. 452), нагруженная вну-
тренним избыточным давлением Р в кГ/см2, в любом сечении 
имеет растягивающие напряжения одинаковой величины. 

При внутреннем радиусе г и толщине 
стенки s можно написать условие 

лг2Р = л (2г + s) say 
откуда 

- т % ? 

а ~ (2 г + s)s ' 

или, пренебрегая величиной s в выраже-
нии 2г + s, получим 

$ __ EL, Рис. 452. Тонкостенная 
2s ' шаровая оболочка 

Под действием коррозии стенки арматуры с течением времени 
становятся тоньше; поэтому при расчете толщины стенки преду-
сматривают запас 

Рг , 
Sss2o+c> 

где с — прибавка толщины стенки. 
В толстостенных оболочках шаровой формы (рис. 453) напря-

жения имеют величину 
_ Рг3 Л £»\ а 0 ~ Я р»)' 
_ Рг* I . , R* \ 

at ~ R3_ra\ 1 + 2 p V ' 
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Следовательно, всегда ot > <т0, причем при р = R, 

— JL Р г* at— 2 _ г з ; 

при р 
Р (R* + 2г») 

- 2 Я8 - г8 

При определении толщины стенки толстостенной шаровой обо-
лочки по допускаемым напряжениям различные теории прочности 
дают отличающиеся друг от друга результаты: 

1) теория наибольших 
касательных напряжений 

з, 
R = r y • 

<*доп 

Одоп—1,ЬР ' 

Рис. 453. Элемент толстостенной 
шаровой оболочки 

Рис. 454. Оболочка с двумя 
радиусами кривизны 

2) теория предельного напряженного состояния 
3 , 

R = r y , °доп+ (1—т)Р 
'2од0П-(\-2т)Р 

г д е щ = Цвв™ 
Ов сж 

т. е. отношение предела прочности при растя-
жении к пределу прочности при сжатии; 

3) энергетическая теория 

Путем усреднения тангенциальных и радиальных напряжений 
по толщине стенки можно получить формулу 

_ (2r + s-c)P 

где 
732 

Jnpue 

-прив — 4 0 0 (S _ кГ/MM*р 

приведенное усредненное напряжение. 



Отсюда следует, что для обеспечения прочности стенки необ-
ходимо выдержать условие 

2 Рг s = ~~с мм. 400аао/1 — Р 
Для тонких стенок, имеющих два радиуса кривизны (рис. 454), 

Ол = 
РЯ2 

2s ' Оо. = 
PR2 
2s 

следовательно, 
or2 > ог. 

2. РАСЧЕТ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ СТЕНОК 

Для тонких стенок при -=г— < 0,05 толщина обычно опреде-
л е н 

ляется по формуле 
S = 

где Р — рабочее давление в кГ!см2\ 
DeH — внутренний диаметр в см\ 
°доп — допускаемое напряжение в кГ/см2; 

с — прибавка на коррозию и на отклонение толщины 
стенки от номинала при изготовлении. 

В стенках толстостенных цилиндров 
(рис. 455) напряжения имеют величину 

— Р г * (\ _ EL\ 
°Р — R2 _ Г2 ^ р 2 ) ; 

л- - Рг2 ( \ j l R2 \ 0 ( - л » — V +"pгy, 

т. е. всегда ot > ар. 
Крайние значения 

а1нм — 
Рг2 

R2 

__ P(R* + r2) Utn6 £ 2 г2 ' Рис. 455. Толстостенный ци-
линдр 

Главные напряжения в точках внутренней поверхности ци-
линдра (наиболее опасные) имеют величину: 

_ Р (R2 + г2) _ Рг2 _ а1 — £2 __ r2 ^ а2 — __ г2 5 З̂ — " • 

Различные теории дают следующие формулы для расчета на 
прочность толстостенных цилиндров: 
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1) теория наибольших касательных напряжений 

°доп = Р + 1) 

или 
R2 (2Р - oaJ + ' Ч ™ = О, 

откуда 
Одоп 

Одоп-2Р' 

2) теория предельных состояний 

R = r y Gdon + ( 1 — т ) Р 
вдоп — (1 — т) Р ' 

где 
^ в раст. 

т = • Об сас 
3) энергетическая теория 

,73 Р ' 

В результате усреднения тангенциальных и радиальных напря-
жений по толщине стенки получается приведенное напряжение 

_ ( D m - s - c ) P кГ/мм2 
Vnpue — 230 (s -г с) к ,мм ' 

Для обеспечения прочности необходима толщина стенки 
PDeH S = 

230од01 
-f- С ММ, 

где DeH — внутренний диаметр цилиндра в мм; 
°доп — допускаемое напряжение на растяжение в кПмм2; 

Р — давление среды в кГ/см2. 
Эта формула рекомендуется Госгортехнадзором и применима 

D 
при значениях — ^ 1,8. 

3. РАСЧЕТ СТЕНОК ФАСОННЫХ ДЕТАЛЕЙ 

Приведенные выше формулы предназначены для тел сравни-
тельно простой формы. В арматуре часто применяются так назы-
ваемые фасонные детали — отливки сложной формы, в которых, 
наряду с наличием отдельных участков шаровой, цилиндрической 
и конической формы имеются места сопряжений и сложных пере-
ходов; поэтому расчетом отдельных участков ограничиться нельзя, 
а необходимо проверить прочность детали с учетом их взаимного 
действия под нагрузкой. 

Наиболее распространены фасонные детали типа тройника и 
крестовины (корпуса задвижек, вентилей, регулирующих клапанов 
и т. д.). Элементарная схема такой детали показана на рис. 456. 
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Если эту деталь условно разделить на участки и рассматривать 
прочность участков трубы (цилиндров) обособленно, то прочность 
стенок, рассчитанных как стенки цилиндров, можно считать обес-
печенной лишь на тех участках, где стенки имеют замкнутую 
цилиндрическую поверхность. В средней части, где отсутствует 
материал, на площади сечения, 
изображенной штриховыми ли-
ниями, напряжения на участке 
от I—I до II—II должны ока-
заться примерно вдвое больши-
ми, нежели на остальных участ-
ках. Однако такое примитивное 
толкование характера распре-
деления напряжений можно при-
нять лишь как предваритель-
ное, так как при этом прини-
маются следующие условия: 

1) материал каждого элементарно короткого участка трубы 
воспринимает лишь нагрузку от давления среды на данном участке; 

2) вертикально расположенные стенки среднего участка не 
влияют на величину и распределение напряжений в стенках гори-
зонтально расположенного участка трубы; 

Рис. 456. Схема корпуса затвора (трой-
ника) 

бн6'-№кГ/с*г 

/К f Sf6ll6'lfOO/(i7L^ 
Л 

Рис. 457. Схема условного рас-
пределения расчетных площа-
дей действия давления среды 
при различных радиусах пере-

ходов 

Рис. 458. Схема условного распре-
деления напряжений при различных 
радиусах переходов Р=300 кГ/см2 

3) фланцы, конусные переходы, галтельные участки и др. не 
влияют на прочность отдельных участков. 

Если придерживаться такой упрощенной схемы, согласно ко-
торой в местах переходов напряжения определяются усилием от 
давления среды, действующим на площадь, расположенную в не-
посредственной близости от места перехода, то расчетные площади 
и напряжения будут распределяться так, как показано на рис. 457 
и 458. Здесь приведена крестовина с различными радиусами 
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сопряжении и показано, как увеличение радиуса уменьшает напря-
жения в местах перехода. Обозначив Flt F2, F0 и т. д. — площади 
действия среды, относящиеся к участку сопряжения двух цилинд-
ров, а /ь /2 , f3 ит . д. — площади сечения стенок, относящиеся 

к этим участкам, получим 
условные напряжения Б сече-
ниях переходов 

PF 
f ' 

а = 

Кривая значении коэффи-
циента т 

Если придерживаться такого 
элементарно простого представ-
ления о распределении напря-
жений, то в отливках типа кре-
стовины толщина стенок в ме-
стах сопряжений может быть 
определена по следующей фор-
муле: 

iL 
т sr = 

где sx — толщина стенки крестовины в местах сопряжений; 
— толщина стенки, определенная расчетом как стенка 

трубы; 
т — коэффициент (рис. 459); 
с — прибавка к расчетной толщине. 

Выпсшно 

Рис. 460. Тройник высокого давления 
с местными утолщениями 

Рис. 461. Схема образования корпуса 
задвижки 

Подсчитанная таким образом толщина стенки не должна распро-
страняться на общую длину корпуса свыше двух диаметров от-
верстий прохода. Этот метод применим для арматуры до давле-
ний 64 кГ1см2

} при больших давлениях целесообразнее вводить 
местные усиления стенок (рис. 460). 
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Приведенный выше метод расчета является неточным, так как 
базируется на условных представлениях о неравномерном распре-
делении напряжений — по отдельным, независимым участкам кор-
пуса, однако нельзя считать, что напряжения по всему сечению 
корпуса распределяются равномерно. Построив центр тяжести а 
площади f сечения стенок (рис. 456) и центр тяжести А площади F 
свободного пространства, в котором действует среда, замечаем, 
что точки а и Л не совпадают. Это говорит о том, что ожидать рав-
номерного распределения напряжений, даже при самых благо-
приятных предпосылках, не следует. Напряжения в стенках 
корпуса хотя и будут распределяться неравномерно, но различие 
между ними будет, видимо, меньше, чем показано на рис. 457 
и 458; это вызывается одновременностью деформации во всех точ-
ках данного сечения корпуса. 

Применение в конструкции местных утолщений, кольцевых 
приливов и т. п. для упрочнения деталей усложняет технологию 
изготовления отливок, что имеет особо важное значение для отли-
вок из легированной стали и арматуры высокого давления. 

Более целесообразным является применение хорошо развитых 
плавных переходов от одного участка к другому в виде дуг боль-
шого радиуса, что, однако, не всегда выполнимо. Если общая 
площадь «дополнительного» сечения материала — приливы и пере-
ходы, помимо основной цилиндрической части, превышает 75% 
«удаленного» (обозначенного штрихами на рис. 456), то коэффи-
циент т может быть принят равным единице. 

В корпусах задвижек цилиндрические части приливов под 
кольца вдаются внутрь корпуса и должны рассматриваться как 
усиление продольного сечения корпуса. На рис. 461 показано 
оформление переходов в корпусах задвижек из коррозионностой-
кой стали для высоких давлений и температур. 

4. РАСЧЕТ КОРПУСОВ ВЕНТИЛЕЙ 
Расчет литого корпуса отличается от расчета кованого. Расчет 

корпусов проходного и углового вентилей большого различия не 
имеет. 

Расчет литого корпуса вентиля (рис. 462) может быть выполнен 
в такой последовательности: 

1) рассчитываются или выбираются по ГОСТу размеры про-
ходных фланцев; 

2) рассчитываются размеры среднего фланца; 
3) проверяются напряжения в стенке корпуса по сечению А—А 

по формуле цилиндрической трубы; 
4) проверяются напряжения в стенке корпуса по сечению Б—Б 

как на участке трубы диаметром DB; 
5) определяются напряжения в стенках при растяжении кор-

пуса в продольном сечении В—В 

а = 1,2 -у^- кГ/см\ 
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где Р — давление в кГ/см2; 
F — площадь сечения полого пространства в продольном 

разрезе в см2; 
f — площадь сечения стенок в продольном разрезе в см2; 

1,2 — коэффициент запаса на неравномерность распределения 
напряжений. 

В вентилях малых проходов толщина стенки часто лимити-
руется технологическими возможностями литейного производ-

тиля 

ства, так как расчетная толщина стенки оказывается меньше той, 
которая может быть получена отливкой. 

При расчете корпусов вентилей высокого давления (рис. 463) 
и подобных им можно придерживаться следующего порядка: 

1) определяется результирующее напряжение в стенке по се-
чению А—А от совместного действия среды и усилия вдоль 
шпинделя; 

2) определяются напряжения в стенке корпуса по сече-
нию Б—Б; 

3) определяются напряжения в стенках при растяжении кор-
пуса в продольном сечении В—В 

а = 1 , 2 - у - кГ/см2; 
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4) проверяется прочность резьбы под фланцы; 
5) проверяется прочность стенок в наиболее опасных местах, 

не охваченных предыдущим расчетом. 

Б. РАСЧЕТ КОРПУСОВ ЗАДВИЖЕК 

При расчете корпусов задвижек их целесообразно разделить 
на следующие группы в зависимости от формы сечения полости, 
в которой перемещаются клин или диски: круглые, овальные и 
прямоугольные. 

Чугунные овальные задвижки, близкие к плоским, исполь-
зуются для давлений до 4 кГ/см2. Плоские задвижки больших 
диаметров с корпусом прямоугольного сечения обычно изготов-
ляются сварными. Овальные чугунные задвижки применяются 
для давлений до 10 кГ1сма, стальные — до 16 кГ/см2. Для больших 
давлений корпус задвижки изготовляется круглого сечения. 

Расчет круглого корпуса задвижки с цилиндрическими стен-
ками имеет много общего с расчетом корпуса вентиля. 

Расчет овального корпуса усложняется тем, что его форма 
имеет сложную конфигурацию, плохо поддающуюся расчленению 
на отдельные рассчитываемые участки. Это же можно сказать и 
про прямоугольные (плоские) корпуса. 

Расчет корпусов задвижек не ограничивается расчетом на проч-
ность. Для обеспечения хорошей работы задвижки корпус ее дол-
жен быть достаточно жестким, в противном случае деформация 
корпуса под действием давления среды оказывается настолько 
большой, что замок затвора теряет плотность. В связи с отсут-
ствием достаточно разработанных данных расчет корпусов за-
движек пока носит условный характер. 

Тензометрирование ряда задвижек приводит к следующим вы-
водам. В корпусе и крышке задвижки напряжения распределены 
неравномерно. Наибольшие напряжения в корпусе имеют место 
в его верхней части между линией оси трубопровода и средним 
фланцем. Фланцы и приливы упрочняют фасонную деталь. Напря-
жения в точках, расположенных на теле корпуса, по мере удале-
ния их от фланцев и приливов возрастают. Несмотря на прогиб 
корпуса, доходящий до 0,5 мм, обеспечивается хорошая плот-
ность задвижки большого прохода. 

На рис. 464 показаны результаты тензометрирования одной 
задвижки из числа подвергшихся исследованиям. Напряжения, 
показанные здесь, отложены от контура задвижки. 

При расчете корпуса задвижки важно определить напряже-
ние и деформации в сечении abcdefgiklm, где они имеют наиболь-
шую величину. 

При расчете корпус можно рассматривать как раму, оболочку 
или деталь, состоящую из отдельных элементов. Расчет овального 
корпуса как оболочки требует выполнения сложных вычислений. 
Один из методов такого расчета заключается в следующем. 
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Рис. 464. Распределение напряжений в корпусе стальной задвижки Dy = 300 мм, 
Ру = 16 кГ/см2 при давлениях: 

/ — Р = 4 кГ/см*; 2 — Р = 6 кГ/см*; 3 - Р = 10 кГ/см»; 4 - Р = 12.5 кГ/см»; 5 -Р = 16 кГ/сж* 

Рис. 465. Схема действия сил при расчете 
стенки корпуса овального сечения 
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В корпусе со стенками относительно тонкими, имеющими форму 
эллипса с полуосями а и b (рис. 465), выделим элемент длиной 
1 см. В сечении этого элемента, расположенном в точке С с ко-
ординатами х и у, под действием давления Р создается момент 

— Ра{а — х). 
Но Н2 = (а—х)2+у2, поэтому 

МР=МА + -уХ 

X [{а-х)2 + у2 — 2а (а — х)]9 

или 
МР=МА + ^(а2-2ах + 

+ х2 + у2 — 2 а2 + 2 ах). 
Из схемы видно, что г2 = 

= х2 + у2, где г — радиус-
вектор точки С, тогда 

МР = МА+ ^ (г*-а'). 

Под действием момента Мр участок стенки длиной dl (рис. 466) 
поворачивается на угол dp 

jQ Mpdl 

откуда 
Р = - ш - J a m / . 

Сечение корпуса в виде эллипса имеет симметричную форму 
относительно осей х и у. До деформации и после деформации угол,. 
заключенный между точками Л и б, равен . Таким образом, 
накопленное значение угла р на этом участке сечения корпуса 
при его деформации под действием давления равно нулю, т. е. 
Р = 0. Следовательно, 

в 
-ij-\MPdl = 0. 

А 

После подстановки значения МР, имеем 
в в в 

MA\dl + ^-\r2dl-^-\a2dl = 0. 
А А А 

Рис. 466. К расчету стенки корпуса оваль-
ного сечения 
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В этой формуле 
в 
j dl = — длина окружности квадранта кольца; 
А 
В 

j r2dl = — полярный момент инерции квадранта кольца 
А 
(i — радиус инерции); 
в 
\a*dl = 4-а2. 
Й 4 

Таким образом, имеем 

Ма— 4- — • — i2 —. — а2 = 0 А 4 2 4 2 4 а и» 

откуда 

Поскольку МА соответствует моменту в точке Л, для которой 
г = а, то для других точек, где г ф а, 

МР = -у (г2 — *2) кГ • с-и. 

Момент сопротивления выделенного элемента корпуса длиной 
1 еж составит 

где s — толщина стенки в см. 
Напряжение изгиба 

&изё = — ~ КГ/СМ2. 

Тангенциальное напряжение 

Общее напряжение в точке А составит 

Изгибающий момент в точке В равен 

Мв = МА-Ра \ + РЬ± = МА-(аа&») 

или 
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следовательно, 
Мв = -НЬа — i2) кГ-см. 

Напряжение изгиба в точке В 
3р (Ь* — р) , = ± + *L кГ/см2. 

Радиус инерции i для эллипсного сечения может быть опреде-
лен графически. Проводят окружность радиусом = а ^ 
(рис. 466), затем строят кривую 
y=r2—i2=f(l) (рис. 467) для всех 
точек овала от В к Л. Здесь г — ра-
диус-вектор каждой точки. При у = 
= 0 г2=i\, что соответствует точке С 
на рис. 466. 

Общая площадь кривой AF = 
= — F± + F2 соответствует величине 

J у dl = Д/7. Следовательно, 
А 

Рис. 467. Вспомогательная кри-
вая у = / (/) 

Величина радиуса-вектора равна действительному радиусу инер-
ции г = i при условии, что Д/7 = 0. Поскольку значение = 
было выбрано приближенно и произвольно, то условие AF = 0 
может быть не выдержано. Для проверки вычерчивается кривая, 
согласно рис. 467, по данным у = г2 — i± = f (I) и интегрируется. 
Если AF положительно, то следует принять i2 > il9 если ДF отри-
цательно, то выбирают i2 < i ' i . Если при расчете получают зна-
чение ДF с противоположным знаком по сравнению с предыду-
щим, то точки D и Е (рис. 466), построенные на расстояниях AFX 
и соединяют, и точка F пересечения этой линии с линией OA 
дает значение i = /, которое используется для расчета момен-
тов МА и Мв. 

В точке пересечения окружности г — i с осевой линией стенки 
сечения МР = 0, т. е. изгибающих напряжений нет, а действуют 
только тангенциальные напряжения 

= кГ/см2, 

где s' — толщина стенки, измеренная по диагонали. 
Наибольшее значение момента, равное МА> будет в точке А 

на большой оси, где находится опасное сечение. Это место в не-
которых случаях усиливают ребрами (см. рис. 255). Для корпуса 
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в 
с сечением круглой формы а = г и j МР = dl = 0, т. е. напря-

жения изгиба отсутствуют. 
При прямоугольной форме корпуса радиус инерции опреде-

ляется следующим путем: 

/2 — £р_ . 
L у 

JP = 4 (Ja + Jb); 
L = 4(a+ b); 

Таким образом, 

откуда 

а + Ь 

КЗ ' 
Такой прием при расчете прямоугольных корпусов носит в из-

вестной степени формальный характер, поскольку прямоугольное 
сечение корпуса образует раму и требует соответствующей мето-

дики расчета. 
Когда сечение корпуса имеет фор-

му овала и образовано двумя пло-
скими стенками и двумя полукруг-
лыми (рис. 468), 

,•2 = т2 + Ь2 + (3Ь* - *•). 

С целью упрощения расчета оваль-
ных корпусов подбирается форма 
эллипса, наиболее близкая к рассчи-

тываемому овалу, и радиус инерции рассчитывается прибли-
женно по зависимости = / приведенной на рис. 469. 

Приведенная методика имеет следующие недостатки. Корпус 
рассматривается как деталь, имеющая стенки постоянной тол-
щины, ребра и утолщения не учитываются. Не учитываются и 
особенности изменения сечения формы корпуса по высоте. Усилие, 
передаваемое клином на корпус, в расчете не принимается во вни-
мание, расчет ведется только с учетом внутреннего давления. 
Между тем указанные выше факторы в большинстве случаев играют 
решающую роль. 
7 4 4 
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Приближенный расчет исходит из упрощенной схемы, но учи-
тывает все факторы, указанные выше, поэтому дает более реальные 
результаты. Он заключается в том, что рассчитываемый участок 
корпуса рассматривается как балка с поперечным сечением 
abcdefgiklm (см. рис. 464), лежащая на двух опорах. Условно счи-
таем, что балка воспринимает равномерно распределенную на-
грузку от давления среды на площадь, равную F = # L , и сосре-
доточенную нагрузку в середине балки, равную одной трети пол-
ного усилия от давления среды на клин. В этих условиях изгибаю-
щий момент в рассматриваемом 
сечении 

м __ QF^ I QkaL 1У1изг — I 4 > 

здесь Qf = PHL> 
где H — высота рассчитываемого 

сечения в см; 
L — длина рассчитываемого 

сечения в см; 

Qka — Qcp (Qcp = 0J85D2
kP). 

Напряжения в крайних волок-
нах 

где W — момент сопротивления 
сечения abcdefgiklm от-
носительно оси М—М (подсчитывается отдельно для 
волокон, подвергаемых растяжению и подвергаемых 
сжатию). 

При расчете корпуса определяются напряжения растяжения 
и напряжения сжатия. Наибольший прогиб равен 

f = fi + f* 
где 

г __ Qf 5L* , 
11 — EJ ' 384 • 

t _ Окл L9 

/ 2 ~ EJ ' 48 ' 

Допускается прогиб не более 0,00Юу. 
Исследования подтвердили возможность использования такого 

упрощенного метода для приближенного вычисления напряжений 
и прогибов в корпусах задвижек больших проходов. 

Для упрочнения конструкции корпуса и крышки задвижек 
больших проходов снабжаются ребрами жесткости, в которых воз-
никают большие напряжения. В стальных корпусах, материал 

0,2 OA 0,6 Q8 1,0 ~ 

Рис. 469. Вспомогательный график 
для расчета корпусов овального 

сечения 
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которых одинаково работает на сжатие и растяжение, ребра могут 
изготовляться либо внутри, либо снаружи в зависимости от сообра-
жений улучшения технологичности конструкции. В чугунных кор-
пусах (и крышках) ребра целесообразно располагать внутри вдоль 
длинной стенки корпуса, так как в этом случае максимальные 
напряжения в ребрах возникают от сжатия материала. Поскольку 
чугун лучше сопротивляется сжатию, чем 
растяжению, при внутренних ребрах здесь 
могут быть допущены большие напряжения, 
а следовательно, создается более прочная 
конструкция. 

Расчет плоских сварных корпусов 
(рис. 470) производится аналогично расчету 
плоских литых корпусов, а именно: опреде-
ляется напряжение в стенке корпуса от 
изгиба под действием усилия от гидравличе-
ского давления на стенку корпуса 

Qf - PEL 

К - г -
1 

р 

J 

Рис. 470. Сварной корпус задвижки большого диаметра прохода 

и V3 усилия от давления среды на клин или диск 

Qka ^ х Qcp• 

Изгибающий момент равен 

Миза = - ^ г 1 + ППГ к Г ' с м ; 

наибольшее напряжение равно 

ои3г = ^ кГ/смР\ 

момент сопротивления сечения 
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где JF — момент инерции (суммарный) сечения всей стенки от-
носительно общего центра тяжести в см*\ 

у — расстояние от центра тяжести общего сечения до наи-
более удаленного волокна в см. 

Для определения момента инерции сечение разбивается на 
участки /2 , /з, /4, /б прямоугольной формы (рис. 470) с расстоя-
ниями elt е2, е3, е4, е5 от центра тяжести участков до оси хх. Про-
дольные ребра не учитываются. 

Общий момент инерции равен 

J f — J 1 J 2 ^ 3 ~Ь ^ 4 ^ 5» 

где J 1у J 2, Jз> ^4> Л — моменты инерции отдельных прямо-
угольных сечений относительно центра 
тяжести общего сечения, определяемые 
по формуле 

У = Т Т + Ьа{е-еР)*, 

где eF — расстояние от центра тяжести всего сечения до оси 
определяется по формуле 

р _ /l*l + f2̂ 2 + -1- /4̂ 4 /6̂ 5 
F~ fi + u+h + h + u 

Расстояние от центра тяжести общего сечения стенки до наи-
более удаленного волокна равно 

У = Н0 — eF. 
Величина прогиба ориентировочно определяется по формуле 

' ~~ 48EJ \ 8 + 3 ) СМ' 

Допускается f ^ 0,00 \Dy . 
В ребристых конструкциях наибольшую нагрузку несут на 

себе ребра, а материал стенки используется сравнительно слабо; 
поэтому целесообразно (с целью экономии металла) проектировать 
стенку возможно тоньше, а ребра массивными. При этом, однако, 
необходимо обеспечить достаточную прочность стенки на участке 
с наибольшей площадью F = al. При расчете участка стенка между 
ребрами рассматривается как пластина, опертая по краям и равно-
мерно нагруженная по всей площади давлением Р. Наибольшее 
напряжение в центре участка будет в сечении, параллельном на-
правлению /; оно равно 

__ 0,75 Р/2 

° s 2 ( l +1,61а3) ' 
где 
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При расчете в формулу подставляется Р = Р ^ . Расчет на 
прочность корпусов задвижек круглого и овального сечения Dy 
^ 300 мм, Ру ^ 64 кГ!см2 (рис. 471) имеет сходство с расчетом 
корпусов вентилей. 

Прибавка'к расчетной толщине стенки на коррозию и на откло-
нения толщины стенки от номинала для паропроводной арматуры, 
по данным ЦКТИ, может иметь следующие значения: с = 3 мм 
при (s — с) ^ 10 мм; с — 2 мм при 10,5 ^ (s — с) ^ 20 мм; 
с = 1 мм при 20,5 ^ (s — с) < 30 мм. 

6. РАСЧЕТ КРЫШЕК 

Стенки крышек, имеющих шаровую или эллиптическую форму, 
рассчитываются по соответствующим формулам, приведенным 
в п. 1. Одним из наиболее трудно рассчитываемых элементов яв-
ляется бугель. Бугель при шпинделе с маховиком (без электро-
привода) с вертикально расположенными колонками рассчиты-
вается на растяжение или сжатие и изгиб, как стойка. Расчет 
стального бугеля вентиля, имеющего форму кольца, в упрощенном 
виде можно также вести на растяжение двух сечений кольца, но 
при этом допускаемое напряжение должно быть снижено на 20%, 
чтобы учесть деформации изгиба. 

Плоские крышки (заглушки) бывают круглой, овальной (эллип-
тической), прямоугольной и квадратной формы. Иногда плоским 
крышкам придают слегка сферическую форму, что повышает их 
прочность. В этом случае чугунные крышки ставятся куполом 
в сторону давления, чтобы в крышке создавались напряжения 
сжатия. 
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Крепление крышек может производиться опорным способом 
(рис. 472, а), когда прокладка располагается по обе стороны 
болтов (шпилек), или консольным способом (рис. 472, б и в), когда 
прокладка располагается с одной стороны болтов, а края крышек 
образуют фланец, работающий как консоль. 

Плоские крышки из хрупких материалов (серый чугун, ферро-
силид и др.) рассчитываются на прочность по наибольшим напря-
жениям с помощью формул, основанных на применении первой 
теории прочности. 

Плоские крышки из пластичных материалов (сталь, латунь 
и пр.) могут рассчитываться как по методу наибольших напря-

— л — -f 
- 1 -

т i 

Рис. 472. Типы плоских крышек: а — крепление опорным спосо-
бом; б и в — консольным способом 

жении, так и по методу предельных нагрузок, так как высокие 
местные напряжения в них не вызывают опасений за прочность 
детали. При повышении давления рабочей среды плоские крышки 
из пластических материалов деформируются так, что приобретают 
форму, более выгодную в отношении прочности, нежели исходная; 
поэтому при испытании плоские крышки из пластических мате-
риалов обычно не разрушаются. При расчете плоские крышки, 
закрепленные опорным способом, рассматриваются как пластина 
постоянной толщины, свободно опертая по контуру и нагруженная 
давлением среды Р. Крепление болтами не дает возможности счи-
тать плоскую крышку защемленной по контуру. 

Ниже приводятся формулы, основанные на теории тонких 
пластин, применимые как для хрупких металлов, так и для пла-
стичных. Коэффициент Пуассона принят равным v = 0,25. 

Для к р у г л о й плоской крышки наибольшее напряжение 
(создаваемое в центре) равно 

онб = 0,30 Р кГ/см2. 

Здесь и ниже приняты следующие обозначения: 
De — диаметр окружности расположения болтов в см; 

s — толщина крышки в см; 
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Р — давление среды в кГ!см2; 
°доп — допускаемое напряжение на изгиб в кГ/см2; 

Е — модуль упругости в кГ/см2; 
с — добавка на коррозию и пр. 

Допустимая толщин-а определяется по формуле 

sd0n = 0,55D6 + с см. 

Наибольший прогиб в центре равен 

Dip 
0,0461 

Для о в а л ь н о й (эллиптической) плоской крышки наи-
большее напряжение равно 

а„б = 0 , 3 ( 2 - а ) Р (-у)* кГ/см*9 

где а = . Здесь а — большой/ b — малый диаметр эллипса 
по контуру расположения болтов. 

Допускаемая толщина 

«а» = 0 , 6 7 Ь У ( 2 - a ) - J L + c см. 

Наибольший прогиб в центре 

и - " ( ' - 4 - ) -

Для п р я м о у г о л ь н о й плоской крышки наибольшее на-
пряжение 

_ 0 , 7 5 Р 6 а
 г 2 . 

° н б - в» (1,0 + 1 , 6 1 а » ) к 1 / С м ' 

допустимая толщина крышки 

«аоп = 0,87Ь Y — ^ — + с см\ 

наибольший прогиб 
г 0 , 1 4 2 Р 6 4 , Л о ч 

^ = £^(1+2,21а») СМ ( П р И v = °'3 ) ' 
Ь 1 где а = — ^ 1. 

Здесь а — длинная, b — короткая стороны по периметру рас-
положения болтов; 

К в а д р а т н а я плоская крышка рассматривается как част-
ный случай прямоугольной, у которой а = b и а = 1. 
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В результате подстановки получаем следующие формулы: наи-
большее напряжение 

оНб = 0,30Р ( - 7 - * Г ! с м * \ 

допускаемая толщина крышки 

sdon = 0,53a + с см; 

наибольший прогиб 
fH6 = 0,44 Ц - см. 

Стальные плоские крышки могут рассчитываться по методу 
предельных нагрузок, что дает возможность применять более эко-
номичные, более тонкие конструкции. При этом методе расчета 
несущая способность крышки исчерпывается при образовании пла-
стичного шарнира. 

Для материалов, не обладающих упрочнением (наклепом), 
могут быть применены следующие формулы: 

при круглой плоской крышке предельное давление 
рпред=6от(-±гУ кГ/см2; 

допустимая толщина крышки при запасе прочности пт = 2,0 
по отношению к пределу текучести ат 

Sean = 0,58D6 У - L + с см\ 

при квадратной плоской крышке предельное давление 

Рпред = 6>6<*Г ( -J - ) 2 кГ/см2; 

допустимая толщина при запасе прочности пт = 2,0 

Sdon = 0,55а ] / + с см. 

Для расчета плоских крышек может быть также использована 
формула 

s = D ЛГ-^ + с см, 
У <*доп 

где D — расчетный диаметр в см; 
Р — давление в кГ/см2; 

од0П — допускаемое напряжение при растяжении в кГ1см2; 
с — прибавка к расчетной толщине. 

D = D6 и k = 0,162 — для крышек типа, изображенного на 
рис. 472, а; 
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D = Dn и k = 0,3 + тг-7г — для крышек, у которых болты 
W.cpУ 

изгибают крышку (рис. 472, б и в); 
Qp — расчетная нагрузка на болты в кГ\ 
Qcp — усилие от давления среды в кГ\ 

I — расстояние от окружности болтов до окружности диа-
метра Dn. 

Расчет круглых сферических крышек (рис. 473) ведется раз-
дельно по элементам: 

1) определяют напряжение в сферической части с учетом дей-
ствия давления среды и усилия Q6 вдоль шпинделя при закры-
вании 

Qpa™ = life + lWkrs кГ1См2> 

крышка задвижки 

2) определяют напряжение среза по диаметру dr в месте соеди-
нения коробки сальника со сферой 

+ кГ/см2; 4 kcs ndrkcs 

3) определяют напряжение в поддерживающих ребрах по се-
чению А—А, пренебрегая влиянием заделки опорных площадок, 

Gраст = ^ I С М 2 , 

где / = тп (рис. 473). 
Напряжение в опорах под стойку при изгибе их относительно 

ребра равно 
оиаг = —кГ/см2, 
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где изгибающий момент 

а плечо изгиба 
Миаг = кГ-см, 

/ = 

Момент сопротивления сечения 
W = ВН2 

где В и Я — см. рис. 473. 
Напряжение изгиба в ушках 

М, 
®изг — 

— и з г (у) 
Wu 

Изгибающий момент, действующий в ушке, 

A W ) = 0 ,04Q(* + 4 ) > 

где Q — нагрузка на шпильку (болт) сальника в кГ. 
Момент сопротивления 

W у~ 6 ' 
где 

4 -

Расчет сварных крышек задвижек большого диаметра прохода 
(рис. 474) имеет много сходного с расчетом корпуса. При расчете 

ЕЙ: 

Ш 

W 

я 

Рис. 474. Сварная крышка (нижняя часть) задвижки большого диаметра 
прохода 

стенка рассматривается как балка длиной L, опертая по кон-
цам и нагруженная равномерно распределенной нагрузкой — 
давлением Р. Для расчета выделяют отрезок стенки шириной В = 

Н А- Н 
= —2,где Нх и #2—наибольшие расстояния между ребрами, 
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расположенными по ширине двух соседних участков. Продольные 
ребра в расчет не вводятся. 

Изгибающий момент в рассматриваемом сечении равен 

Миаг=-У£- кГ-см, 

где Q = PF — общая нагрузка на стенку в кГ (F = BL = 
(Нг + Н2) L 

= 2 площадь рассматриваемого участ-
ка в см2). 

Наибольшее напряжение изгиба в стенке 

оиЭг = кГ/см2, 
где W = момент сопротивления сечения в см3\ 

J — момент инерции сечения стенки (тавра) в см*\ 

J = J^+b£- + bhs(s + h) — e2{Bs + bh) см4. 

здесь 

у = s + h — е — расстояние от центра тяжести сече-
ния тавра до наиболее удаленного волокна в см\ 

_ Bs2 + 2bhs + bh2 

е ~ 2 (Bs + bh) 

Помимо расчета стенки на изгиб, расчету на прочность подвер-
гаются остальные элементы крышки: нижний и верхний фланец 
И т. д. 

7. РАСЧЕТ СТОЕК 

Стойки задвижек могут иметь колонковую (рис. 475, а) или 
трубчатую (рис. 475, б) конструкцию, Стойка подвергается растя-
жению усилием, равным Q0 (см. силовой расчет задвижек) при 
закрывании задвижки, или сжатию усилием Qo при открывании 
и действию крутящего момента. Крутящий момент подвергает 
колонки изгибу, а в трубе создает напряжение сдвига. 

В задвижках с ручным управлением без редуктора при ввинчи-
ваемом шпинделе Мк = М 0 , т. е. крутящий момент равен моменту 
в резьбе шпинделя; во всех остальных случаях Мк = Мб — мо-
менту трения в бурте. При наличии редуктора в задвижках с руч-
ным управлением или с электроприводом Мк = М, т. е. равен 
наибольшему моменту на шпинделе. 

В стойках колонковой конструкции проверяются величины 
напряжений в сечениях А—А и Б—Б (см. рис. 475, а). Проверяется 
на прочность также резьба1 горловины. 
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Напряжение в сечении А—А равно 

+ °изг> ® сумм G раст 

где Ораст = — напряжение растяжения в кГ!см2\ 

Оизг^^щ'—напряжение изгиба в кГ/см2. 

а) 

\ к 
а) 

\ к 
а) 

\ 

п А 
CS 
С 

i .. 1 

п А 
CS 
С 

i .. 
п 

1"Г - Г -
1 

J2\h 

/ 

J щ 
н р 

(Л <0 

Рис. 475. Стойки задвижки: а колонковая; б — трубчатая 

В этих формулах: 
Q — расчетное усилие вдоль шпинделя, берется по силовому 

расчету задвижки в кГ\ 
f = + /2 = b1h1 + 62Л2 — площадь сечения, подвер-

гаемая растяжению, в см\ 
M2P(L + te)^ — изгибающий момент в сечении А—Л, 
создаваемый усилиями, образуемыми от крутящего мо-
мента и приложенными на наибольшем расстоянии 
Н0 + е от сечения А—А; 

из г 

е = 
0.5/A + ft (fri + 0,562) 

f 
— расстояние от центра тяжести 

сечения тавра до оси В—В. 
Момент сопротивления в сечении А—А (тавра) 

^ blhl + b2h2 
bh, 
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В сечении Б—Б возникает напряжение изгиба, равное (условно) 
- _ Миэг _ Qx 

и а г WB 4 WE ' 
где плечо изгиба 

х = (п-Ьг) (/zL-/l2) + 6 2 ( a - M см 

Момент сопротивления в сечении Б—Б 

где 
mYtol + ^ - h t f 

В колонках трубчатого типа рассчитывается на растяжение и 
кручение трубчатая часть в наиболее узком месте, а в раздвоенной 
опорной части проверяется прочность верхнего и нижнего опор-
ного фланцев и другие элементы. При расчете опорного фланца 
следует иметь в виду, что нагрузка на болты в этом случае не рас-
пределяется равномерно. Болты, расположенные у ребер, несут 
большую нагрузку, нежели болты, удаленные от ребер (располо-
женные на плоскости полуколец). Это объясняется тем, что упру-
гость .полукольцевых частей, расположенных между ребрами, 
велика, и на болты, расположенные в средней части плоских полу-
кольцевых частей фланцев, будет передаваться лишь то усилие, 
которое создается упругостью кольца при соответствующей вели-
чине деформации изгиба в точке кольца, где расположен болт. 
Экспериментальные исследования подтверждают правильность та-
кой оценки условий работы болтов. 

8. ЗАПАСЫ ПРОЧНОСТИ И ДОПУСКАЕМЫЕ НАПРЯЖЕНИЯ 

Как известно, запасы прочности и допускаемые напряжения 
зависят как от назначения и условий эксплуатации изделий, так 
и от методики расчета. При расчете деталей на прочность разли-
чают расчет деталей из хрупких материалов (серый чугун и пр.) 
и из пластичных (сталь, алюминий и пр.). При расчете деталей 
из хрупких материалов применяются формулы, основанные на 
первой теории прочности (теория наибольших нормальных напря-
жений). В деталях из этих материалов высокие местные напряже-
ния недопустимы, поэтому прочность деталей определяется по 
величине наибольших напряжений. Расчет ведется по пределу 
прочности, а запасы прочности выбираются достаточно большими: 
от 5 до 8. 

При пластичных металлах местные напряжения не представ-
ляют значительной опасности для деталей и поэтому в них допу-
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скается усреднение напряжений по сечению. В отливках прини-
маются допустимые напряжения в 1,4 раза меньше, чем в прокате 
или в кованом металле. 

Запасы прочности по пределу текучести могут иметь следующие 
величины: 

Для гладких цилиндрических деталей без фланцев 
и других сложных переходов из кованого материала пт= 1,4-т-1,5 

Для кованых деталей с фланцами п г = 1,6-г-1,7 
Для отливок из стали л г = 2,0 
Запас прочности по пределу прочности составляет . . пв= 3-5-4 
Запас прочности по пределу длительной прочности 1,5-5-3,0 
Запас прочности по пределу ползучести пЛЛ=0,9-5-1,0 

Г л а в а III. ФЛАНЦЕВЫЕ СОЕДИНЕНИЯ 

1. ЗАДАЧИ РАСЧЕТА ФЛАНЦЕВЫХ СОЕДИНЕНИЙ 

Фланцевые соединения в трубопроводах имеют чрезвычайно 
широкое распространение; они применяются для самых разно-
образных сред, давлений и температур. 

Фланцевое соединение выполняет весьма ответственную роль, 
так как во многих случаях разрушение фланцевого соединения 
связано не только с большими материальными потерями, но и 
с опасностью для жизни обслуживающего персонала. Поэтому 
прочность фланцевого соединения должна быть гарантирована 
безусловно. В то же время, большое количество металла, затра-
чиваемое на изготовление фланцевых соединений, требует приме-
нения рациональных, научно обоснованных методов расчета. 

Фланцевое соединение состоит из трех элементов: фланцев, 
болтов и прокладки, физико-механические свойства которых зна-
чительно влияют на работу соединения. Расчет фланцевого соеди-
нения затрудняется большим числом факторов, влияющих на его 
работу; условиями эксплуатации трубопровода или установки, 
на которых смонтировано данное фланцевое соединение, квали-
фикацией обслуживающего персонала, упругостью, весом и кон-
струкцией данного участка трубопровода, колебаниями темпера-
туры. 

Плотность фланцевого соединения обеспечивается путем соот-
ветствующей затяжки болтов. 

При расчете должно быть обеспечено условие, заключающееся 
в том, что при возникновении рабочего давления в трубопроводе 
запасы прочности болтов и фланца по отношению к действующим 
усилиям не должны быть ниже определенной величины. 

Таким образом, расчет фланцевого соединения содержит три 
элемента: 
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1) определение величины затяга прокладки, необходимой для 
обеспечения плотности соединения; 

2) определение количества и размеров болтов; 
3) определение размеров фланцев. 
Эти элементы расчета необходимо рассматривать как составные 

части единого комплекса данных. 
В различных методах применяются различные эмпирические 

данные, которые применимы только для определенного метода 
расчета фланцевого соединения. Поэтому расчет всех трех элемен-
тов должен вестись по единой методике. 

Bs 
SB* 

Рис. 476. Типы жестких фланцев 

Усилие затяга во фланцевом соединении не сохраняется, по-
стоянным, оно изменяется со временем вследствие релаксации на-
пряжений в прокладке и болтах. Релаксация напряжений в про-
кладке протекает как в начальный период работы соединения, 
вскоре после затяжки, так и в нагретом виде. Имеются сведения 
о том, что через 24 ч усилие затяг соединения с паронитовой про-
кладкой уменьшается на 30%, что можно ликвидировать повтор-
ными затяжками. 

Релаксация напряжений в болтах и шпильках возникает в про-
цессе эксплуатации, когда болты и шпильки нагреваются до вы-
сокой температуры. 

Явление текучести металла в шпильках (при высоких темпера-
турах болты не применяются) приводит к тому, что удельные дав-
ления на прокладку снижаются и могут вызвать протечку среды. 

В трубопроводах и арматуре применяется много различных 
конструкций фланцевых соединений, но почти все их можно свести 
в две большие группы: 

1) жесткие фланцы, в которых кольцевая часть изготовлена 
заодно с цилиндрической (рис. 476); 

2) свободные фланцы, в которых кольцевая часть изготовлена 
отдельно от цилиндрической и связана с ней при помощи упора, 
резьбы и прочих соединительных элементов (рис. 477). 
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Применяемые в настоящее время методы расчета фланцевых 
соединений также можно разделить на две группы: 

1) метод расчета по допускаемым напряжениям; 
2) метод расчета по предельным нагрузкам. 
Расчет фланцев по допускаемым напряжениям применим для 

всех металлов при всех условиях работы. 
Расчет фланцев по предельным нагрузкам является более со-

вершенным, но он применим лишь для нехрупких металлов, ра-
ботающих при таких условиях, когда температура фланцев лежит 
в зоне, где основной характеристикой прочности металла является 
предел текучести. 

Q* ж ж 

Рис. 477. Типы свободных фланцев 

Таким образом, расчет всех чугунных фланцев и стальных, 
работающих при высокой температуре, когда ползучесть металла 
приобретает значение, следует вести только по допускаемым на-
пряжениям. 

Несмотря на сравнительно большое количество работ и иссле-
дований, посвященных этому вопросу, до настоящего времени нет 
установившегося и общепризнанного метода расчета фланцевых сое-
динений. В данной главе рассмотрены наиболее обоснованные ме-
тоды. 

2. РАСЧЕТ УСИЛИЯ, НЕОБХОДИМОГО ДЛЯ ЗАТЯГА ПРОКЛАДКИ 

Для работы прокладки характерны два периода. Первый пе-
риод — до подачи среды в Трубопровод, когда прокладка пред-
варительно обжата между уплотняющими поверхностями на месте 
ее установки с тем, чтобы на ней в известной мере отпечатался 
рельеф уплотняемых поверхностей (рис. 478) и материал прокладки 
перестал пропускать среду через имеющиеся в нем поры, расслое-
ния и неплотности. Усилие обжатия в основном зависит от мате-
риала прокладки и площади обжатия. Второй период работы 
прокладки начинается с того момента, когда в трубопровод по-
ступает среда, в связи с чем фланцевое соединение испытывает 
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влияние колебаний давления, температуры, сотрясений и т. д. 
В этом случае предварительно обжатая прокладка обеспечивает 
плотность соединения в силу своей упругости. На характер работы 

Рис. 478. Схема обжатия прокладки: а — до обжа-
тия; б — после обжатия 

прокладочного соединения в условиях эксплуатации значительное 
влияние оказывает и соотношение между упругостью прокладки 
и упругостью болтов и фланцев. 

Рис. 479. График силового состояния фланцевого сое-
динения 

Диаграмма состояния фланцевого соединений (рис. 479) дает 
возможность наглядно представить взаимное влияние действия сил 
от давления среды, затяга болтов и упругости прокладки фланцев 
и болтов. По оси ординат отложим QH — усилие, созданное пред-
варительным затягом фланцевого соединения до поступления 
среды и возникновения Qcp — усилия от давления среды (откла-
дывается по оси абсцисс). 
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Если бы усилие от давления среды Qcp не оказывало влияния 
на усилие, действующее на болты, Qe(pa6) и на реакцию про-
кладки Rn, то имело бы место равенство QH = С1б(раб) = Rn = 
= const (горизонтальная линия на рис. 479). Однако в связи с влия-
нием упругости элементов фланцевого соединения это равенство 
не сохраняется. С повышением давления среды реакция прокладки 
уменьшается, а зависимость изменения нагрузки на болты от сум-
марного действия давления среды и реакции прокладки имеет 
вид прямой, наклоненной под углом,а к линии QH = const. 

Реакция прокладки Rn с повышением давления уменьшается, 
а изменение реакции прокладки от действия давления среды имеет 
вид прямой, наклоненной под углом р к линии QH = const. При 
одинаковых горизонтальных и вертикальных масштабах и при 
весьма упругой прокладке а = 45°, a (3 = 0; при очень жесткой 
прокладке, наоборот, а = 0, а (3 = 45°. Расстояние по вертикали 
между точками этих наклонных линий равно Qcp. 

Задавшись определенным давлением среды Р и отложив на 
оси абсцщх значение Qcp, соответствующее Р, проводим вертикаль-
ную линию, которая при пересечении с наклонными линиями 
дает значения фактической реакции прокладки Rn и фактической 
нагрузки на болты Qe{Pa6) в рабочих условиях. 

Обозначим tg а = г), тогда tg (3 = 1 — т), так как 
ab ас — cb Qcp Л Qcp j ^ 
Qcp Qcp Qcp 

Таким образом, нагрузка на болты в рабочих условиях равна 
0,6 (раб) = Qh + t\Qcp-

Реакция прокладки в рабочих условиях 
Rn = Qn- (1 -*Т|) 0сР. 

Физическая сущность коэффициента т] может быть определена 
из следующих зависимостей 

Об(раб) = Qh + T)Qcp = Rn + Qcp у 
Q D 

откуда Qcp (1 — ri) = QH — Rn и 1 — ri = v* . Следовательно, Wcp 
rj = i QH — Rnt 

Qcp 

Определим значение r\ в зависимости от упругости элементов, 
составляющих фланцевое соединение. Обозначим: кб = — 

упругость болтов, Хп = — упругость прокладки и %ф = 

= — упругость фланца, где Мб, Мп, Мф и AQ6, Д#„, 
761 



ДQ<p соответственно приращения деформаций и усилий в болтах, 
прокладке и фланцах. 

При поступлении среды и возникновении усилия Qcp нагрузка 
на болты увеличивается, а реакция прокладки и усилия сжатия 
фланца снижаются. 

Болты удлиняются на величину 

А 1б = (Qcp + Rn— QH) ЬБ MMt 

прокладка — на величину 
Мп = (QH — Rn) К ММ, 

а фланцы — на 
2Мф = 2 (QH- Rn) V 

Удлинение болтов соответствует длине, на которую увеличились 
толщины прокладки и фланцев. 

Таким образом 

(Qcp + Rn — QH) h = (QH - Rn) K + 2 (QH - Rn) V 
отсюда 

_ (Qn-Rn) Ьб + Щ + Ьп 
Цср ~ Гб 

0 б о з н а ч н м U + Щ + К = т о г д а 

= и Rn = Qn-wQcp. 

В принятом нами обозначении w = 1 — г), откуда 

- 1 _ _ 1 Кб __ + Щ 
Т | ~ 1 w - [ К + 2кф + Ьб ~ К + Щ + Ьб' 

Для жестких фланцев высокого давления с паронитовой про-
кладкой толщиной б = 0,6 мм экспериментально найдено г\ = 
= 0,104-0,12. В этом случае R n ^ Q H — 0,9Qcp. 

Для упругих прокладок (резина и т. д.) значение г\ увеличи-
вается и возникновение усилия Qcp оказывает меньшее влияние 
на Rn. 

При жестких прокладках с повышением давления среды усилие 
уплотнения (реакция прокладки) быстро снижается. 

Полное разуплотнение соединения наступит тогда, когда Rn = 
= 0, что соответствует точке d, т. е. при условии 

При г) = 0,1 tg р = 0,9 и Qcp = 1,11Q«. 
Частичное разуплотнение может наступить раньше. 
Если представим усилие, необходимое для уплотнения соедине-

ния, условно в виде прямой, проходящей через начало координат 
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(рис, 479), Qn(H) = ф (Qcp), то пересечение этой линии с линией 
Rn — f (Qcp) покажет наибольшее значение Qcpy до которого будет 
обеспечена плотность соединения (точка е) после затяга с уси-
лием Qn. При повышении давления соединение начнет разуплот-
няться. 

Усилие предварительного затяга, необходимое для обеспечения 
плотности прокладочного соединения, может быть определено по 
формуле 

Qh = kQcpt 
где k — коэффициент, показывающий, во сколько раз усилие за-

тяга QH должно быть больше Qcp. 
Этот метод, применявшийся ранее, не получил распростране-

ния, так как величина k должна учитывать влияние большого числа 
факторов: материал прокладки, ее размеры, давление среды и пр. 
Поэтому более результативным оказался метод расчета с приме-
нением формулы 

QH == Qcp QyriM 

где QynA — усилие, на которое предварительный затяг QH должен 
превышать Qcpy чтобы обеспечить плотность прокла-
дочного соединения. 

С учетом упругости элементов фланцевого соединения для ра-
бочих условий, когда действует давление среды, 

QH = Rn + ( l - г]) Qcp. 

Реакция прокладки Rn должна иметь такую величину, которая 
обеспечила бы сохранение плотности прокладочного соединения. 
Это достигается созданием на площади прокладки достаточных 
удельных давлений на каждый квадратный сантиметр площади 
уплотняемого контура, либо достаточных усилий на один санти-
метр периметра уплотняемого контура. 

Анализ результатов исследования показывает следующее. 
При малых удельных давлениях на прокладке эксперименты 

дают значительный разброс данных (см. рис. 371) при общей тен-
денции повышения необходимых удельных давлений с повыше-
нием давления среды. При достижении критического удельного 
давления qKp на прокладке дальнейшее повышение давления вы-
зывает увеличение^удельных давлений на прокладке пропорцио-
нально давлению среды. После обжатия прокладок с удельным 
давлением qKp плотность соединения в последующих испытаниях 
может быть достигнута при более низких удельных давлениях, 
чем при первоначальной затяжке. 

Опыт эксплуатации фланцевых соединений показал, что нельзя 
ограничиваться величиной удельных давлений на прокладке, по-
лученных при экспериментах в лабораторных условиях. В про-
цессе эксплуатации влияние на плотность соединения оказывают 
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дополнительные факторы: релаксация напряжений в болтах и 
прокладке, вибрации трубопровода, температурные колебания, 
изменения упругих свойств прокладки со временем и ряд других. 
Поэтому считают, что, несмотря на обжатие прокладки с опреде-
ленным усилием при затяжке соединения, в процессе эксплуа-
тации, при действии давления среды, на поверхности прокладки 
должны сохраняться удельные давления, превышающие рабочее 
давление среды в определенное число раз, зависящее от упру-

гих свойств материала про-
кладки. 

Таким образом, имеют мес-
то два критерия условий обе-
спечения плотности. Первый 
критерий — удельные давле-
ния, которые должны быть 
созданы, чтобы уплотнить 
рельеф кольцевого контура; 
величина этих давлений опре-
деляется главным образом 
пластическими свойствами ма-
териала прокладки. Второй 
критерий — удельные давле-
ния, которые должны быть 
с о х р а н е н ы на кольце-
вом контуре в эксплуатацион-
ных условиях, после подачи 
давления среды, чтобы соеди-
нение сохранило плотность, 

что определяется главным образом упругостью прокладок* 
В соответствии с указанными выше критериями плотности про-

кладки можно разделить на упругие (резина, пластикат), мягкие 
(паронит, асбест) и жесткие (металл). Упругие прокладки харак-
терны тем, что созданное в соединении усилие сохраняется дли-
тельное время и подача давления среды практически не 
оказывает влияния на величину реакции прокладки. Усилие на 
болтах при этих прокладках в момент разуплотнения представ-
ляет собой сумму усилий от предварительного затяга и от давле-
ния среды. 

Металлические прокладки требуют значительных удельных 
давлений и обладают малой упругостью. При подаче среды реакция 
металлической прокладки практически снижается на величину, 
примерно равную усилию от давления среды. Мягкие прокладки — 
асбестовые и паронитовые — занимают промежуточное положение. 

В последнее время получают все большее распространение про-
кладки самоуплотняющиеся, в которых давление среды исполь-
зуется для создания плотности. Такие прокладки чаще всего пред-
ставляют собой резиновое кольцо круглого сечения, которое за-
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кладывается с зазором в канавку прямоугольного или иного сече-
ния. Под действием давления среды резина вдавливается в щель 
между соединяемыми деталями и таким образом уплотняет соеди-
нение. Применяются также самоуплотняющиеся прокладки метал-
лические, фторопластовые и другие. Некоторые типы самоуплот-
няющихся прокладок приведены на рис. 480. Получают примене-
ние также полые трубчатые прокладки, изготовленные из трубок 
с использованием меди, алюминия, стали и других материалов 
(рис. 481). 

Несмотря на ряд выполненных исследований, пока не суще-
ствует общепринятого метода и единых данных по методике рас-
чета прокладочного соединения. 

В качестве исходной теоретиче-
ской базы для установления необхо-
димого удельного давления обычно 
принимают определенную степень 
деформации материала прокладки, 
из чего следует, что основным 
параметром, характеризующим 
уплотняющие свойства материала 
прокладки, является модуль упру-
гости Е. Чем меньше модуль упру-
гости, тем прокладки должны луч-
ше уплотнять. В реальных усло-
виях работы прокладок на величину удельных давлений оказы-
вает влияние большое число факторов, и поэтому не всегда данные, 
полученные на основе теоретических расчетов, могут быть без 
соответствующих поправок использованы. Обычно для определе-
ния значений необходимых удельных давлений используют экспе-
риментальный метод испытаний в лабораторных и эксплуата-
ционных условиях. 

Ниже приводятся данные, уже используемые длительное время 
в арматуростроении и давшие положительные результаты. 

Плоские неметаллические прокладки (упругие и мягкие) (рис. 482) 

При ширине прокладки В 4 мм и толщине 6 ^ 4 мм расчет 
может выполняться по следующей методике. 

Для обеспечения плотности соединения прокладка должна 
быть п р е д в а р и т е л ь н о о б ж а т а на месте ее установки 
с усилием 

Qoo = LBq0k(p, QH = Qo6 при P = 0, 

где L — длина периметра прокладки по средней линии: для 
круглой прокладки L = 3>\4Dn см; для овальной 
L = 3,14 У2 (а2

п + Ь2
п) см\ для прямоугольной L = 

= 2(Ап + Вя) см; 
765 

Рис. 481. Полые трубчатые про-
кладки: а — плоское сопряжение; 

б—цилиндрическое сопряжение 



В — ширина прокладки в см\ 
кф — коэффициент формы, учитывающий наличие бороздок, 

пересекающих поверхность уплотнения, неравномер-
ность деформации фланцев, а следовательно, и нерав-
номерность деформации прокладок фланца; рекомен-
дуется принимать: для круглого фланца кф = 1,0; 
для овального кф = 1,2; для прямоугольного кф = 
= 1,3; 

Qo — удельное давление на прокладке, необходимое для 
создания плотности и зависящее от материала про-
кладки, ее ширины и толщины. 

При затяге фланцевого соединения вследствие изгиба фланцев 
прокладка обжимается неравномерно (по наружному краю силь-
нее, чем по внутреннему), поэтому фактически действующая 
ширина прокладки уменьшается. Помимо этого с увеличением 
ширины и толщины прокладки условия обеспечения плотности 
соединения улучшаются. 

Для определения значения q0 используется формула 
ЯуС 

дающая на практике удовлетворительные результаты. 
Здесь толщина прокладки б принимается в мм, ширина В — 

в см. 
Для обеспечения лучших условий эксплуатации толщина 

прокладки должна выбираться по возможности малой: 6 = 1 + 
+ 2 мм. Паронит большой толщины используется для арматуры 
большого диаметра прохода, где возможны отклонения от пло-
скостности и деформации уплотняющих поверхностей фланцев. 

Рекомендуются следующие значения qy: 
Д л я прокладок из паронита 200 кГ/см2 

» » » картона, пропитанного солидолом 
УСс 100 » 
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Коэффициент С, учитывающий увеличение шероховатости 
и других отклонений от идеальной плоскости в связи с увеличе-
нием диаметра прокладки, для плоских неметаллических про-
кладок равен 

С - 1 + O . l j / f . 

где Dn — средний диаметр прокладки в см. 
Для овальных диаметров Dn = 2ап, для прямоугольных 

A. = -Ап. 
Для прокладок упругих с большой деформационной способ-

ностью (резина, пластикат), влиянием ширины и размеров про-
кладки на q0 можно пренебречь и принимать 

^ = к Г ' с м К 

Для резины мягкой с гладкой поверхностью <7^=20 кГ/см2 

Для резины средней твердости с шерохова-
той поверхностью и пластиката . . . . Яу—№ кГ/см2 

Для листового фторопласта (по данным раз-
личных источников) ^ = 1 0 0 4 - 3 5 0 кГ/см2 

и выше 

Фторопластовые прокладки из пленочных материалов допу-
скают меньшие значения qy. 

Эксперименты по изучению уплотняющих свойств паронита 
и определению необходимых удельных давлений на прокладку 
неизменно показывают большой разброс данных, вызываемый 
неоднородностью структуры состава, пористости и прочих свойств 
паронита. Шероховатость поверхности фланца под прокладку, 
созданная кольцевыми или спиральными бороздками, улучшает 
уплотняющие качества соединения. 

Имеются некоторые данные о том, что при удельном давлении 
предварительного обжатия q0 = 320 кГ/см2 уплотняются все 
неплотности в материале прокладки из паронита. Для уплотне-
ния жидкостей требуется меньшее удельное давление (q0 = 
= 100 кГ/см2), для уплотнения газов и при грубо обработанных 
поверхностях с бороздками, не имеющими замкнутого характера, 
удельное давление значительно возрастает (q0 = 500 кГ/см2). 

Наибольшее удельное давление на прокладку из паронита 
доходит до 1300 кГ/см2, на картонную — до 550 кГ1см2

} на рези-
новую — до 200 кГ1см2. По данным ЦКТИ, при расчете парони-
товых прокладок необходимо выдержать q0 ^ 100 кПсм2. 

При использовании резиновых прокладок следует иметь в виду, 
что в результате чрезмерного сжатия ухудшаются эксплуатаци-
онные свойства резины, поэтому сжатие резины по высоте огра-
ничивают величиной в 20—40%, что должно быть обеспечено 
конструкцией соединения. Поскольку резина практически 
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несжимаема, следует предусматривать возможность деформации 
резины в ширину при сжатии прокладки. 

Фланцевые соединения с фторопластовыми прокладками также 
должны предусматривать ограничение сжатия прокладки по тол-
щине и малые зазоры в канавке. Сжатая прокладка должна иметь 
толщину не менее 0,85 первоначальной. 

Для обеспечения плотности в р а б о ч и х у с л о в и я х 
(при действии среды) реакция прокладки должна сохранять зна-
чение 

Rn = LBqpy 

где qp — необходимое давление на прокладку в рабочих усло-
виях, зависящее от материала прокладки, ее ширины 
и толщины: 

тРраб 
q p = v m ' 

где В — ширина прокладки в см\ 
6 — толщина прокладки в мм\ 

Рраб — рабочее давление в кГ1см2\ 
т — коэффициент уплотнения; для прокладок из паро-

нита m = 4,5; для прокладок из картона т = 3. 
При возникновении усилия Qcp + Q0, действующего в напра-

влении разуплотнения, реакция прокладки уменьшится на вели-
чину (1 — х\) (Qcp + Q0); поэтому, чтобы сохранить необходимое 
значение Rn> требуется начальное усилие затяга, равное 

Qp = LBqp + (1 - т|) (Qcp + Qo)-

Для рабочих условий 
Qh = QP-

Для фланцев с прокладкой из паронита г\ = 0,10-^0,15; из 
фторопласта — rj = 0,05; из пластиката — г] = 0,90; из мягкой 
резины— г\ = 0,95. Для соединений с плоскими металлическими 
прокладками и для беспрокладочных соединений г] = 0. 

Усилие от давления среды 

Qcp == FcpP рабу 

где Fcp — площадь действия давления среды в см2. 
Для круглой прокладки Fcp=0t785D2

n 

Для овальной прокладки Fcp=3,\4anbn 
Д л я прямоугольной прокладки Fcp=AnBn 

В вентилях высокого давления, где диаметр шпинделя в саль-
нике dc имеет относительно Dn значительную величину, 

Qcp = 0,785 (D2
n — d2

c) Р кГ. 
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При расчете фланцевых соединений крышек с корпусом зна-
чение Qo берется по наибольшему усилию вдоль шпинделя. При 
расчете проходных или магистральных фланцев Q0 = 0. 

По данным ЦКТИ, при расчете паронитовых прокладок необ-
ходимо выдержать qp^ 1,5Рраб. 

Н е о б х о д и м о е у с и л и е з а т я г а п р о к л а д к и ф „ 
определяется большей из двух величин — Qo6 или Qpy вычислен-
ных для данного фланца. 

Таким образом, QH = Qo6 при Qo6 > и QH = Qp при Qo6 < 
< Q P . 

В прокладочных соединениях незащищенного типа (см. 
рис. 472, а, 477, 478) прокладка под действием давления среды 
может быть выдавлена («выбита») наружу. Этому препятствует 
прочность материала прокладки и сила трения между фланцем 
и прокладкой, действующая по обе стороны прокладки. Поскольку 
прочность материала мягких прокладок мала, решающее значе-
ние имеет сила трения. 

Для сохранения прокладки должно иметь место неравенство 

л (Dn — В) 8Р ^ 2nDnBq\i, 

где q — удельное давление на прокладку в кГ1см2; 
|х — коэффициент трения. 

Пренебрегая в левой части величиной В по сравнению с Dn, 
после сокращения имеем 

_ Рб 
2B\i 

Коэффициенты трения |х для прокладки по металлу имеют сле-
дующие значения: для паронита |х = 0,5; для резины ц = 0,6. 

Принимая |х = 0,5, получаем 

Здесь 6—толщина прокладки до установки; уменьшение после 
затяжки создает запас надежности. 

В обычных условиях для плоских прокладок отношение -g- = 

= 4 -т- -j^-, что обеспечивает нормальную работу прокладки без 
выдавливания. Высокие резиновые прокладки, для которых 
рассматриваемое явление представляет угрозу, ставятся, как 
правило, при соединениях защищенного типа (см. рис. 476, б, в). 

При высоких давлениях, когда в связи с большой нагрузкой 
болтов происходит некоторая разгрузк'а прокладки от сжима-
ющих усилий, опасность «выбивания» прокладки из незащищен-
ного соединения возрастает. 
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Плоские металлические прокладки (рис. 483) 

При ширине 4—16 мм расчет усилия затяга может выполняться 
по следующей методике. Прокладка должна быть п р е д в а -
р и т е л ь н о о б ж а т а на месте ее установки с усилием 

Qo6 = 3MDnBq0kh 

где Dn — средний диаметр в см\ 
В — ширина прокладки в см\ 
kt — коэффициент, учитывающий температуру фланцевого 

соединения (при t ^ 400° С kt = 1); 
Qo — удельное давление на прокладке, необходимое для 

создания плотности, зависящее от материала и раз-
мера прокладки, 

q о = qyC. 

На основе данных Уотерса рекомендуется принимать следующие 
значения ^ д л я различных материалов: 

Мягкий алюминий 300 кГ/см2 

Мягкая медь или латунь . . 450 » 
Мягкая сталь и железо • • 700 » 
Сталь Х18Н10Т 9Э0 » 

Другие авторы рекомендуют значе-
ния qy в 2—3 раза большие. 

Коэффициент С для металлических 
прокладок определяется по формуле 

С - 1 + 0,15 / Ж . 

В р а б о ч и х у с л о в и я х (при 
действии среды) требуется обеспечить 
усилие затяга, равное 

Рис. 483. Плоские металли-
ческие прокладки 

(принято Г) = 0), 
где 

Qp= 3MDnBqp +Qcp + Q0, 

qD = ^L кГ/см2. 
чр V В 

Рекомендуется принимать следующие значения т для различ-
ных материалов: 

Мягкий алюминий 4 
Мягкая медь или латунь 5 
Мягкая сталь и железо 6 
Сталь Х18Н10Т 7 

Для прокладок из свинца qp = 70 кГ/см2. 
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Во избежание чрезмерной деформации прокладки в прокла-
дочных соединениях незащищенного типа желательно выдержать 
условие qp ^ 1,5стг, в соединениях защищенного типа (шип—паз) 
может быть допущено qp ^ 1,5ав(Раст) . 

Н е о б х о д и м о е у с и л и е з а т я г а п р о к л а д к и 
представляет собой наибольшую из двух величин Qo6 и Qp, вы-
численных для данной прокладки. 
QH = Qo6; при Qo6>QP QH = QP. 

При использовании металличе-
ских прокладок возникает необхо-
димость в больших удельных давле-
ниях, что заставляет усиливать 
фланцы и шпильки. В связи с этим 
металлические прокладки целесо-
образно применять лишь при до-
статочно высоких давлениях. Так, 
алюминиевые прокладки применя-
ются при t ^ 430° С до Рраб = 
= 250 кГ/см2у если рабочей сре-
дой является воздух, и до Рраб= 
=400 кГ/см2, если рабочей средой 
является вода. Прокладки из меди 
используются для давлений Рраб = 
= 300-i-900 кГ1см2 при темпера-
туре до 250—300° С. Для более вы-
соких давлений применяют сталь-
ные прокладки. 

Для уменьшения удельных дав-
лений, необходимых для уплотне-
ния соединения, прокладку и по-
верхность под прокладку необхо-
димо тщательно обрабатывать и по 
возможности взаимно притирать. 

Исследование плотности прокладок, выполненное X. X. Муха-
метшиным, является одной из работ в этой области. Испытания 
проводились водой и воздухом при давлении до 100 кГ/см2. 
Некоторые из полученных результатов приведены ниже. 

При испытаниях паронита воздухом, на графике (рис. 484) 
можно выделить два участка: 

при Р ^ 5 кГ1см2 

__ 170 + 28Я 2> 
Чу — £0,зб0,б Kl 1СМ ' 

при Р > 5 кГ1см2 

240Р0 '1 6
 г / 2 

Яу = во,з6о,б 

Таким образом, при Q06>Qp 

Рис. 484. Результаты испытаний 
воздухом прокладок из паронита 

В = 0,9 см: 
1 — в = 0,6 мм; 2—6 = 0.8 мм; 3 — 

6 = 1,05 мм; 4 — 6 = 1,4 мм 
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Уплотнение при испытаниях водой обеспечивалось более 
низкими удельными давлениями: 

при Р ^ 5 кГ/см2 

50 + 12 Р 
= — бо,б кГ/см2; 

при Р > 5 кГ/см2 

72р0.з 
Яу=-^оГ «Пом2. 

Применение герметизирующих смазок дало значительный 
эффект. Так, применение герметика УН-25 позволило снизить удель-

ное давление в 2—4 раза, а 
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Рис. 485. Результаты испытаний воздухом 
и водой прокладок из резины (с шерохова-

той поверхностью) 
/ — а = 3,7 мм\ 2 — 6 = 2,0 мм\ 3 — б = 
= 1,5 мм; 4 — 6 = 1,0 мм; 5 — б = 0,5 мм 

применение герметика ПСТ— 
в 2,5—10 раз. Эффектив-
ность применения герметизи-
рующих смазок особенно вели-
ка при низких давлениях. 

Испытание водой картон-
ных непропитанных прокла-
док показало их непригод-
ность для уплотнений в связи 
с пористым строением мате-
риала. Для картонных про-
кладок, пропитанных соли-
долом, 

f c - S ^ M L « Г А * . 

Резиновые прокладки тол-
щиной 0,5—2,0 мм при испы-
таниях показали зависимости 
qy = / (Р)у показанные на 

обеспечения плотности воды рис. 485. Удельные давления для 
и воздуха близки и могут быть выражены формулой 

27 + 0,6Р 
Яу = 6о,б кГ/см2. 

48 Эта формула применима для области, где qy ^ Рк = -g- . При 
значениях Р > Рк имеет место qy = Я. Ширина резиновых 
прокладок не оказывала влияния на величину удельных давлений. 

Листовая резина, выпускаемая отечественными заводами, 
имеет обычно одну сторону гладкую, другую шероховатую. 
Резина с шероховатой поверхностью требует при прочих равных 
условиях удельных давлений в 2—3 раза больших, чем гладкая. 
Приведенные выше данные относятся к резине с шероховатой 
поверхностью. 
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Во всех приведенных выше формулах ширина прокладки В 
выражена в см, а толщина б — в мм. 

Испытания металлических плоских прокладок воздухом при 
давлениях до 150 кГ/см2 дали результаты, показанные на рис. 486. 

Для прокладок из отожженной красной меди марок Ml— МЗ 
qy = 1400-П 550 кПсм2. 

Для прокладок из алюми-
ния марок АД и АО 
qy = 700—0Л22Я1'7 кГ/см2. 

Последняя формула при-
менима для случая, когда 
Dn ^ 55, что обычно имеет 
место в реальных условиях. 
В противном случае при рас-
чете усилие затяга для высо-
ких давлений может оказать-
ся меньше, чем для низких. 

При узких и высоких не-
защищенных алюминиевых 
прокладках может иметь мес-
то выживание (выдавливание 
или «выдувание») их между 
фланцами, как это выше ука-
зывалось при расчете мягких 
прокладок. Для сохранения 
прокладки необходимо выдер-
жать условие (см. выше) 

fo^w к Г / с м 2 < 

Для соединений, работаю-
щих при высоких температу-
рах, используются железо-
асбестовые прокладки, обра-
зованные из листового асбеста, армированного железной сеткой. 
С целью увеличения плотности пористого асбестового материала 
их окантовывают стальной лентой толщиной 0,15—0,25 мм. 
Ширина окантовки 2—4 мм. 

Испытания таких прокладок на воздухе дали результаты, при-
веденные на рис. 487. Расчет этих прокладок может производиться 
с применением удельных давлений qy = 650—700 кГ1см2. Расчет 
усилия затяга ведется по площади окантовки. 

С целью ускорения расчетов по определению q„ предложены 
номограммы для прокладок из паронита (рис. 488) и для про-
кладок из резины с шероховатой поверхностью (рис. 489). 
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Рис. 486. Результаты испытании воздухом 
прокладок из меди (1) и алюминия (2) 
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Приведенные формулы и номограммы дают Значения qy в мб-
мент начала нарушения плотности. При использовании в расче-
тах их следует увеличить, введя коэффициент запаса для мягких 
прокладок К3 = 1,3 и для металлических прокладок Ка = 1,5—1,8. 
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Рис. 489. Номограмма для определения необходимых удель-
ных давлений qy при прокладках из резины (среда—воздух). 
Пример. Дано: б = 1 мм, Я = 25 кГ/см2, Р = 25 кГ/см2. 

Решение: qy = 37 кГ/см2 

Гребенчатые металлические прокладки (рис. 490). 
При ширине прокладок до 20 мм расчет может производиться 

по следующей методике. 
У с и л и е о б ж а т и я п р и у с т а н о в к е 

QO6 = 3,L4DNBQ0KT, 

775 



где 
Dn = сж; 

q0 — удельное давление на прокладке, необходимое для 
создания плотности: q0 = qC\ 

Kt — коэффициент, учитывающий влияние высокой темпера-
туры (при t ^ 400° С Kt = 1). 

Рис. 490. Гребенчатые металлические прокладки 

Можно принимать следующие значения qy для различных 
материалов: 

Сталь Х18Н10Т 300 кГ/см2 

Мягкая сталь и железо 240 » 
Медь 170 » 
Алюминий 140 » 

Коэффициент С для гребенчатых прокладок можно принимать 
равным 

0 = 1 + 0 , 1 5 / ^ . 

Усилие затяга в р а б о ч и х у с л о в и я х 
Qp = 3MDnBqp+Qcp+Q0, 

где 

Значения т для различных материалов: 
Сталь Х18Н10Т 4,2 
Мягкая сталь и железо 3,8 
Медь 3,5 
Алюминий 2,8 

Н е о б х о д и м о е у с и л и е з а т я г а прокладки Q H 
равно наибольшей из величин Qo6 и Qp, определенных для данной 
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прокладки. Гребенчатые прокладки используются для давления 
до Ру = 140 кГ/см2 и t ^ 570° С. При чрезмерно больших давле-
ниях гребни расплющиваются и прокладка превращается в пло-
скую. 

Гребенчатые прокладки требуют меньших удельных давлений 
для уплотнения по сравнению с плоскими. При одинаковых раз-
мерах Z?! и D2 гребенчатая прокладка требует усилия затяга 
в 2—2,5 раза меньшего, чем плоская. 

Для обеспечения надежной плотности уплотняющие поверх-
ности гребенчатых прокладок и фланцев должны быть весьма 
тщательно обработаны. 

В исходном состоянии линзовые прокладки имеют линейное каса-
ние; под действием усилия затяга создается уплотняющая кольце-
вая полоска общей поверхности соприкосновения линзы и фланца. 

Для обеспечения плотности соединения необходимо усилие 
затяга 

д А = g ^ s M a + p ) 
0,1 \2Е cos р sin р 9 ри с > 491 Линзовые прокладки 

где Dn — диаметр по окружности соприкасания прокладки 
с фланцем в см\ 

Е — модуль упругости в кГ1см2\ 
а и р — см. рис. 491 (обычно р = 20°); 

р — угол трения (для стали |х = 0,15 принимается 

для стальных прокладок малого диаметра а = 4550; b = —0,0202. 
Если подставить эти значения для стальных прокладок, то 

получим 

В зависимости от давления QH принимает следующие значения: 

Линзовые прокладки (рис. 491). 

Он = 0сР + qa. 

Усилие от давления среды 

Оср = 0 ,785DLP КГ. 

Усилие прижатия прокладки 

р = 8° 30'); 
онб = аРь кГ!см2\ 

Рраб В кГ/см2 6 100 320 700 

QH вкГ 240DJ; 290D\ 450D\ 750D^ 
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Для определения необходимого усилия затяга прокладки может 
быть также использована формула 

QH = TcDnqnf 

здесь qn — удельная нагрузка на 1 см по периметру средней 
окружности уплотнения, определяемая из выраже-
ния qn = ф/fo, где Ко = (аР + 1) D\ + ЬР + С, 

= 1,1-5-1,6 — коэффициент запаса; a, b и с — 
коэффициенты, зависящие от материала линзы; так, 
для линз из сталей марок 15—30 в случае, если 
патрубок имеет более твердую поверхность, чем 
линза, принимаются а = 0,013, b = 1,12, с = 50. 

Г 
fx м 

1 1 / ! / 
1 г j / 1 1 / 1 | 

1 
г 1 / 1 

1 
J ~г 1 

Р-700кГ/см2 
Г \ 1 

I ) 
f 1 » 

1 г I-f 1 
у / 1 j 

№325кГ/см2 / 1 
/ 1 1 

—Г-
1 у ' t 1 

1 
> / 1 к 

/ * ~г 
1 / т I 1 г т 

1 
1 
1 

1 
1 

1 1 1 1 1 1 
4 * •Л 1 1 

1 1 • 
. 1 1 

1 10 
1 ' 1 1 1 15 DnM 

25 32\ 60\ 70\ 9l ?\ /00\ 125 150 i 
By, мм 

Рис. 492. Зависимость усилий, необходимых для затяга 
линзовых прокладок, от диаметра прокладки 

На рис. 492 приведен график расчетных усилий, необходимых 
для уплотнения линзовой прокладки, если средой является вода, 
при давлении Рраб, равном 325 и 700^ кГ1см2. 
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С учетом геометрии лиизы и свойств уплотняемой среды при-
меняется следующая формула: 

QH = *DnqA + (1 - л) (QcP + Qo) КГ9 

где т| = 0,10-5-0,15; 
qA = 20 YR КГ/СМ для азота и других газов и Qл = 

= 30 YR КГ1СМ ДЛЯ водорода и гелия; 
R — радиус сферы линзы в мм. 

Поверхности линз и конусные посадочные места труб или флан-
цев должны быть тщательно отработаны и притерты до чистоты 
поверхности V9 . Хорошие результаты дает электролитическое 
покрытие линз цинком при толщине слоя 10—20 мк. 

Ориентировочно применимо также: qA = 300 кГ/см для Dy = 
= 6-5-45 мм и qA = 300^-500 кГ/см для Dy = 45-ь200 мм. 

Линзовые прокладки используются для давлений до Рраб = 
= 1000 кГ/см2 и температуры t ^ 900° С. Они изготовляются 
как из малоуглеродистых, так и из хромистых и высоколегиро-
ванных сталей. Под действием давления, распирающего линзовую 
прокладку, такое соединение в известной мере самоуплотняется. 
Эффект от самоуплотнения повышается с увеличением диаметра 
прокладки и рабочего давления среды. Для повышения свойств 
самоуплотнения сечение линзовой прокладки иногда выполняют 
с кольцевой полостью. 

Овальные и восьмигранные прокладки (рис. 493) 
Эти прокладки используются примерно при тех же параме-

трах давлений и температур, что и линзовые. Они, как и линзо-
вые, имеют преимущество перед плоскими в том, что меньше 

Рис. 493. Овальная (а), восьмигранная (б), овальная с расточ-
кой (в) прокладки 

подвержены разуплотнению при деформациях трубопровода от 
температурных колебаний и требуют меньших усилий затяга. 
Овальные и восьмигранные прокладки должны изготовляться из 
материала более мягкого, чем поверхность фланца, так как при 
затяге поверхность такой прокладки несколько сминается. Оваль-
ные и восьмигранные прокладки обладают еще более высокими 
самоуплотняющими свойствами, чем линзовые. Для обеспечения 
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свойств самоуплотнения необходимо, чтобы толщина прокладки 
была малой, а фактическое касание прокладки с фланцем проис-
ходило по наружной линии соприкосновения. Иногда в овальной 
или восьмигранной прокладке возможность касания по внутрен-
ней линии соприкосновения ликвидируют изменением формы, 
придавая внутренней поверхности цилиндрическую форму по 
диаметру, близкому к оси симметрии (см. рис. 493, в). 

Исследования уплотняющих свойств овальных прокладок, 
так же как и линзовых, еще продолжаются. 

Усилие обжатия при установке равно 

Qo6 = 3,14DnBq0Kt, 

где В — ширина прокладки в см\ 
qо — условное удельное давление обжатия, отнесенное к про-

екции прокладки на плоскость фланца, в кГ/см2\ 
<7 о = 

Можно предложить следующие значения qy\ для прокладок 
из мягкой стали и железа qy — 160 кГ/см2; для прокладок из 
хромистой стали и из стали Х18Н10Т qy = 220 кГ/см2\ Kt — 
коэффициент, учитывающий влияние высокой температуры (при 
t < 400° С Kt = 1). 

Коэффициент С для овальных прокладок можно определять 
по формуле 

Усилие затяга в рабочих условиях равно 
Qp = 3MDnBqp + Qcp + Q0, 

где qp = тРраб (m = 1,5). 
Необходимое усилие затяга прокладки QH имеет величину 

наибольшего из значений Q0Q И Qp, определенных для данной 
прокладки. 

Если использовать формулу, предлагаемую для линзовых 
прокладок, 

_ a^D2
nsin(g + p) 

Чл ~ 0,112£ cos р sill Р 9 

то для овальных прокладок получим 

_ о2
нб(Р\ + Р1)вin(a0 + p) 

4/10 "" 0,112Е cos р sin ро 

где Dx и D2 — диаметры касания овальной прокладки с канав-
кой фланца; 

а0 и Ро — значения углов а и р для овальной прокладки 
(см. рис. 493). 
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В результате имеем 
(D? + P^)sin (ctp + p) sin ft 

Wno W.A Гк2 • / I \ • о 

Dz
n sin (а + р) sin р0 

В целях упрощения расчетов примем, что 

D\+Dl = 2 Dl, тогда 
п _ 9 П sin (<х0 + р) sin р 
Чпо - s i n ( а + р ) sin ро • 

Ранее были определены значения QA при (3 = 20° и р = 8° 30'. 
Овальные прокладки наиболее часто изготовляются с профи-

лем канавок, у которых (30 = 67°20'; а = 22°40°; если принять 
и в этом случае р = 8° 30', то Qno ^ 0,4QA. 

Таким образом, по данной формуле усилие, необходимое для 
уплотнения овальной прокладки, примерно в 2,5 раза меньше 
усилия, необходимого для уплотнения линзовой прокладки. 

Беспрокладочные соединения 

Эти соединения выполняются с тщательно притертыми поверх-
ностями (рис. 494). Принцип уплотнения в беспрокладочных 
соединениях и уплотняющих кольцах вентилей один и тот же; 
однако в первых нельзя исполь-
зовать удельные давления, при-
меняемые в вентилях, в связи 
с тем, что чистота поверхности 
в них значительно ниже (V8— 
V9) , нежели на уплотняющих 
кольцах вентилей ( V l O — V I I ) . 
Помимо этого, на плотность 
беспрокладочного фланцевого 
соединения оказывает влияние 
изгиб фланцев, создаваемый при 
затяге. Определенное влияние 
может оказать и жесткость уплотняющих поверхностей. С целью 
уменьшения жесткости рекомендуется применение разгружающей 
проточки т (рис. 494). 

Расчетное усилие обжатия уплотняющей поверхности при 
установке определяется по формуле 

Qo6 = 3MDaBqyCKt, 

где qy — удельное давление на уплотняющих кольцах, необхо-
димое для обеспечения плотности в рабочих условиях. 
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Эксперименты, выполняемые для определения qy, обычно 
показывают значительный разброс данных. Впредь до получения 
уточненных данных можно принимать: для мягкой стали qy = 
= 600 кГ!см2\ для стали Х18Н10Т qy = 800 кГ/см2. 

Коэффициент С для беспрокладочных соединений прини-
мается равным 

Для обеспечения плотности в р а б о ч и х у с л о в и я х 
требуется усилие затяга 

QP = 3,\WnBqp + Qcp + Qo, 

где qp — удельное давление 
пРраб 

д" = Т Т -
Коэффициент п можно принимать равным: 

Рраб 
В 

кГ/см2 

40 40—80 80-120 120—200 200—350 350—600 600—800 

п 8—7 7—6 6 - 5 5 - 4 4—3 3 - 2 2—1,5 

Необходимое усилие затяга прокладки QH принимается рав-
ным при Qo6 > Qp QH = Q06\ при Qo6 <QP QH = Qp. 

Снижения необходимых удельных давлений в беспрокладоч-
ных соединениях можно добиться применением смазывающих 
веществ (масло, графитовая паста, графит или специальные 
уплотняющие мастики). 

Прокладки бесфланцевых соединений 

В последнее время все более широкое применение при высоких 
давлениях (Ру ^ 64 кПсм2) получают бесфланцевые соединения, 
в которых уплотнение достигается действием давления среды. 
На рис. 495 и 496 приведены некоторые конструкции бесфланце-
вых соединений. В этих соединениях используются мягкие и 
металлические прокладки. Наиболее часто применяют мягкие 
армированные прокладки. Усилие затяга в таких соединениях 
зависит от типа прокладки; оно требуется для обеспечения плот-
ности в начальный период работы арматуры до достижения высо-
кого давления, которое обеспечивает самоуплотнение соединения. 
Методика расчета таких прокладок еще не разработана. Опыт 
эксплуатации подтвердил положительные качества таких соеди-
нений, и число их продолжает увеличиваться. 
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Рис. 495. Бесфланцевое соединение 
с упорной резьбой крышки с корпусом 
в задвижке для энергетических уста-

новок сверхвысоких параметров 

Рис. 496. Конструкция бесфланцевых соединений крышки с корпусом: 
а и б — вентиль и задвижка Dy — 70 мм, Рраб— 300 кГ/см2, t=650°С; 
в — конструкция с резьбовым упором; г—конструкция с упорным коль-

цом 



3. РАСЧЕТ НА ПРОЧНОСТЬ БОЛТОВ И ШПИЛЕК 

Болты и шпильки фланцевого соединения работают в сложных 
условиях постоянного напряженного состояния. В процессе 
работы трубопровода могут иметь место колебания нагрузки 
вследствие изменения давления, колебания температуры и т. д. 
После затяжки фланцевого соединения в болтах появляется 
нагрузка QH, которая после подачи давления в трубопровод 
и создания усилия вдоль шпинделя Q0 увеличивается до 

Q6P = Qn + Л (Qcp + Qo), 
где коэффициент жесткости г| принимается равным: 

Для соединений с прокладкой из паронита . . 0,10—0,15 
» » » прокладками из пластиката . . . 0,90 
» » » » » мягкой резины 0,95 
» » » » » фторопласта . . . 0,05 
» » » металлическими прокладками и для 
беспрокладочных соединений 0 

Таким образом, усилие, воспринимаемое болтами, зависит 
от усилия затяга Q„, усилия давления среды Qcp, усилия вдоль 
шпинделя Qo и соотношения жесткостей болтов и прокладки 
(соединяемых .частей). Если жесткость болта будет большой по 
сравнению с жесткостью соединяемых частей (весьма упругие 
прокладки и короткие болты большого сечения), то усилие, вос-
принимаемое болтами, будет приближаться к сумме Q6p = QH + 
+ Qcp + Qo'» наоборот, при жестких металлических прокладках 
и длинных упругих болтах усилие в болтах будет иметь вели-
чину, близкую к QH. 

Диаметр и число болтов фланцевого соединения выбираются 
в зависимости от конструктивных особенностей соединения, усло-
вий его работы, температуры среды, транспортируемой по трубо-
проводу, материала болтов и ряда других обстоятельств. Однако 
при всех условиях должно быть 

QeP = Qe = Qdont кГ, 

где Q6 — общая нагрузка, допускаемая болтами или шпиль-
ками; 

Qdon — нагрузка, допускаемая на один болт или шпильку; 
z — число болтов. 

Выдержать это равенство сравнительно точно удается редко, 
поэтому необходимо придерживаться следующих границ 

Qep < Qe < 1,25Q6p. 
Обычно принимают 2,5d < / < 5,0d, где d — диаметр болтов; 
t — шаг расположения болтов. 

Расчет болтов и шпилек на прочность производится по сече-
нию стержня /о» т а * как считается, что гайки нормальной высоты 
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обеспечивают прочность резьбового соединения, равную проч-
ности сечения болта. Наибольшая допустимая нагрузка на один 
болт имеет величину 

Qdon = /б адоп-

При этом предполагается, что нагрузка на болт приложена вдоль 
оси болта и не вызывает никаких дополнительных напряжений 
изгиба в стержне болта. 

Допускаемое напряжение определяется как наименьшая вели-
чина из четырех значений: 

допускаемого напряжения по пределу текучести 

(хаопо) = 

допускаемого напряжения по пределу прочности 
ов 

одоп (в) = — ; 

допускаемого напряжения по пределу ползучести 
_ __ <Упл одоп (пл) — ; 

допускаемого напряжения по пределу длительной прочности 
Одл Од0П (дА)= — > 

где пт, пвУ ппл и пдл — запасы прочности по пределам текучести, 
прочности, ползучести и длительной проч-
ности. 

Принято считать, что дополнительные напряжения в болтах, 
вызываемые температурными колебаниями во фланцевом соеди-
нении, непродолжительны по времени действия и перекрываются 
запасом прочности. 

При определении величин допускаемых напряжений в болтах 
необходимо иметь в виду следующее. Болты, как детали, нагру-
женные постоянно действующим усилием, должны иметь доста-
точный запас прочности по отношению к пределу прочности, 
поэтому следовало бы ориентироваться на величину предела 
прочности. 

В то же время фланцевое соединение, к которому предъяв-
ляется требование плотности, будет надежно работать лишь до 
тех пор, пока будет обеспечена упругость болтов. 

Если допустить в болтах напряжение, близкое к пределу 
текучести, то прочность болтов будет обеспечена, но соединение 
быстро потеряет плотность вследствие пластической деформации 
болтов и их придется часто подтягивать. Это обстоятельство 
заставляет уменьшать напряжение в материалах с низким 
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пределом текучести для обеспечения надежной работы фланце-
вого соединения. 

В табл. 146 приведены марки сталей (и бронзы), рекомендуе-
мые для изготовления крепежа — болтов, шпилек и гаек. 

Таблица 146 
Металлы, применяемые для изготовления болтов, шпилек и гаек 

фланцевых соединений 

Материал Применяется 
при темпе-

ратуре 
среды в °С 

Материал Применяется 
при темпе-

ратуре 
среды в °С болта 

или шпильки гайки 

Применяется 
при темпе-

ратуре 
среды в °С болта 

или шпильки гайки 

Применяется 
при темпе-

ратуре 
среды в °С 

20, 25, 35 
Сталь 

10, 20, 25 | 425 15Х11МФ 
Сталь 

15Х11МФ | 500 

ЗОХМА, 
35ХМА 

20, 25 
35, 35X 450 1Х17Н2 1Х17Н2 400 ЗОХМА, 

35ХМА 
20, 25 

35, 35X 450 

X18H10T X18H10T -196; +600 
12Х1МФ 
25Х1МФ 
25Х2МФА 

ЗОХМА 

35 ХМ А 
530 

X18H10T X18H10T -196; +600 
12Х1МФ 
25Х1МФ 
25Х2МФА 

ЗОХМА 

35 ХМ А 
530 

ЗХ19Н9МВБТ 
(ЭИ572) 1Х14Н14В2М 600 

35ХГ2 ЗОХ - 5 0 ; +200 

ЗХ19Н9МВБТ 
(ЭИ572) 1Х14Н14В2М 600 

35ХГ2 ЗОХ - 5 0 ; +200 
XH35BT 
(ЭИ612) 

ЗХ19Н9МВБТ 
(ЭИ572) 650 

40ХФА ЗОХ 400 

XH35BT 
(ЭИ612) 

ЗХ19Н9МВБТ 
(ЭИ572) 650 

40ХФА ЗОХ 400 
Бронза 

Бр. АЖМц I Бр. АЖМц 1 
10-3-1,5 10-3-1,5 -180; +250 2X13 2X13 425 

Бронза 
Бр. АЖМц I Бр. АЖМц 1 

10-3-1,5 10-3-1,5 -180; +250 

В табл. 147 приведены данные о механических свойствах ста-
лей, применяемых для изготовления болтов и шпилек, применяе-
мых в арматуростроении. 

Допускаемые нагрузки Q н а один болт или шпильку при 
температуре стержня болта от 20 до 650° С приведены в табл. 148. 

Для болтов и шпилек малого диаметра запасы прочности уве-
личены в связи с тем, что в них при затяжке во время монтажа 
легко создать усилия, превышающие допускаемые. Так, например, 
ключом нормальной длины с приложением нормального усилия 
в болтах диаметром М10 создается нагрузка (расчетная) в 935 кГ> 
в то время как допускаемая нагрузка на болт М10 из стали Ст.5 
равна 580 кГ. Для болтов большого диаметра, наоборот, допу-
скаемая нагрузка на болт больше нагрузки при нормальном 
усилии, приложенном к рукоятке ключа нормальной длины. 
Например, допускаемая нагрузка на болт М27 из стали Ст.5 
равна 5380 кГ, а в нормальных условиях затяжки создается всего 
2220 кГу т. е. примерно в 2,5 раза меньше. Для создания необ-
ходимого усилия затяга потребуется применение больших уси-
лий и удлинение рукояток ключей. 
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Исходные величины запасов прочности по пределу текучести 
для пластичных сталей, у которых — ^ 1,5, приняты равными °т 
пт = 2,0 -г-2,6. Для сталей с высоким значением предела текуче-
сти, близким к пределу прочности, величина пт повышается, 
поскольку достижение напряжений, равных пределу текучести 
в этих сталях, не только приближает материал к пластичному 
деформированию, но и ставит его под угрозу разрушения. Запас 
прочности по пределу прочности принят равным 

пв ^ 3,7. 

Учитывая, что металл болтов в связи с влиянием ряда факто-
ров имеет предел прочности на 12—14% выше предела прочности 
материала образцов, в действительности получим 

пв > 4,0. 

Запас прочности по пределу ползучести имеет величину 
п>пл ^ 0,9 -г- 1,0. 

Запас прочности по пределу длительной прочности прини-
мается равным 

Пдл ^ 2,0. 

Меньшая величина запаса прочности пдл по сравнению с пв 
объясняется тем, что кратковременное приближение нагрузок 
к пределу длительной прочности представляет меньшую опас-
ность для конструкции, чем приближение к пределу прочности 
металла. 

Исходя из соображений такого же рода, запас прочности пдл 
принят в 2 раза большим, чем запас ппл. 

Проверку прочности болта по пределу длительной прочности 
следует производить, когда температура стержня болта превы-
шает в низколегированных сталях 470° С, а в аустенитных ста-
лях 550° С. 

Для углеродистой стали проверка на длительную прочность 
производится при температуре стержня болта, превышающей 
420° С, однако болты из этой стали обычно применяются лишь для 
температур до 425° С. 

При работе арматуры на средах с высокой температурой 
крупный шаг резьбы на шпильках улучшает условия демонтажа, 
так как при этом требуется меньшее усилие на отвинчивание 
гайки. Однако крупный шаг резьбы ухудшает условия самотор-
можения, и при наличии вибраций может иметь место самоотвин-
чивание гайки. Применение более мелкого шага в этих условиях 
предпочтительно. В связи с этим на шпильках диаметром свыше 
30 мм иногда шаг более 3 мм заменяют шагом 3 мм, в связи с чем 
сечение болта увеличивается на 6—12%. Если высота гайки 
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Р а с ч е т н ы е величины механических харак 

/Марка стали 

Механи-
ческие 

характе-
ристики 
п кГ/мм2 

Температура 
/Марка стали 

Механи-
ческие 

характе-
ристики 
п кГ/мм2 20 200 225 250 275 300 

ВМСт.Зсп 
ВКСт.Зсп ат 

40,0 
25,0 20,0 19,0 18,0 16,5 15,0 

ВМСт.4сп 
ВКСт.4сп °т 

42,0 
26,0 22,0 21,0 20,0 18,5 17,0 

ВМСт.5сп 
ВКСт.5сп °т 

52,0 
29,0 24,0 23,0 21,0 19,0 17,5 

20 
апл 
°дл 

44,0 
26,0 

44,0 
22,0 

44,0 
20,0 

44,0 
19,0 

44,0 
18,0 

44,0 
17,0 

25 °т 
°пл 
°дл 

48,0 
28,0 

48,0 
24,0 

48,0 
22,0 

48,0 
21,0 

48,0 
20,0 

48,0 
19,0 

30 °т 
°ПА 

°дл 

52,0 
30,0 

52,0 
25,0 

52,0 
23,0 

52,0 
22,0 

52,0 
20,5 

52,0 
20,0 

35 °т 
°пл 
°дл 

56,0 
32,0 

56,0 
27,0 

56,0 
25,0 

56,0 
23,0 

56,0 
22,0 

56,0 
21,0 

40 
спл 
°дл 

60,0 
34,0 

60,0 
28,0 

60,0 
26,0 

60,0 
24,0 

60,0 
23,5 

60,0 
23,0 
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Таблица 155 
теристик сталей для болтов и шпилек 

стержня болта в °С 

325 350 375 400 425 450 475 500 525 550 575 600 

14,0 13,0 12,0 11,0 10,0 9,0 8,0 7,0 

15,5 14,0 13,2 12,5 11,2 10,0 9,0 8,0 

16,0 15,0 14,0 

44,0 
16,0 

42,0 
15,0 

39,0 
14,0 

36,0 
13,0 
10,0 

33,0 
12,0 
7,5 

30,0 
11,5 

5,0 
9,0 

27,0 
11,0 
3,6 
6,0 

25,0 
10,0 
2.5 
3.6 

48,0 
18,0 

46,0 
17,0 

45,0 
16,0 

44,0 
15,0 
10,5 

40,0 
14,5 
8,0 

37,0 
14,0 
5,3 

35,0 
13,0 
3,6 

32,0 
12,0 
2,5 

28,0 
11,0 

25,0 
10,0 

22,0 
9,5 

18,0 
9,0 

50,0 
19,0 

48,0 
18,5 

46,0 
17,0 

44,0 
16,5 
11,0 

42,0 
16,0 
8,3 

40,0 
15,5 
5,5 

38,0 
14,0 
3,6 

36,0 
13,0 
2,5 

54,0 
20,5 

53,0 
20,0 

52,0 
19,0 

51,0 
18,0 
11,0 

47,0 
17,5 
8,3 

43,0 
17,0 
5,5 

40,0 
15,5 
3,6 

36,5 
14,0 
2,5 

33,0 
13,0 

29.7 
11.8 

24,0 
10,0 

19,7 
8,3 

60,0 
22,0 

58,0 
21,5 

55,0 
20,0 

52,0 
19,0 
11,0 

48,0 
18,5 
8,3 

45,0 
18,0 
5,5 

40,0 
17,0 
3,6 

35,5 
15,0 
2,5 
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Механи-
ческие 

характе-
ристики 
в кГ/ммг 

Температура 
марка стали 

Механи-
ческие 

характе-
ристики 
в кГ/ммг 20 200 225 250 275 300 

35Х 
°пл 

90,0 
75,0 

85,0 
68,0 

85,0 
68,0 

85,0 
67,0 

85,0 
65,0 

85,0 
64,0 

40 X °т 
°пл 
°дл 

95,0 
80,0 

90,0 
72.0 

90,0 
72,0 

90,0 
71,0 

90,0 
70,0 

89,0 
69,0 

о < 
X « 

5 о 

35ХГ2 ат 
°пл 
°дл 

85,0 
70,0 

80,0 
65,0 

X <0 н о >о 
со а *э о 
X * 
о а> ? 

2X13 (ЭЖ2) 
ат 
апл 
°дл 

66,0 
45,0 

65,0 
42,0 

63,0 
41,5 

61,0 
41,0 

58,0 
40,5 

55,5 
40,0 

5 а 
а> 
н 

PQ 

ЗОХМ 
ат 
°пл 
°дл 

80,0 
60,0 

78,0 
55,0 

78,0 
54,0 

78,0 
52,0 

77,0 
50,0 

76,0 
48,0 

35 ХМ 

ав 

°пл 
°дл 

85,0 
65,0 

82,0 
58,5 

82,0 
57,5 

2,0 
56,5 

81,0 
55,0 

80,0 
53,0 

40ХФЛ 
ат 
°пл 
°дл 

90,0 
75,0 

85,0 
65,0 

85,0 
64,0 

85,0 
63,0 

85,0 
62,0 

84,0 
61,0 
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Продолжение табл. 147 

стержня болта в °С 

325 350 375 400 425 450 475 500 525 550 575 600 

80,0 75,0 70,0 65,0 61,0 56,0 52,0 48,0 
63,0 61,0 60,0 58,0 56,0 52,0 47,0 42,0 

85,0 • 80,0 75,0 70,0 65,0 60,0 55,0 50,0 
67,0 65,0 63,5 62,0 59,0 55,0 49,0 44,0 

53,5 53,0 53,0 53,0 51,0 48,0 47,0 44,0 40,0 35,0 
40,0 39,5 39,5 39,0 38,5 38,0 37,0 36,5 34,5 28,5 

12,8 7,6 4,8 4,0 3,0 
26,0 18,0 16,0 

75,0 74,0 72,0 69,0 66,0 62,0 58,0 54,0 50,0 46,0 42,0 38,0 
46,0 44,0 42,0 40,0 37,5 35,0 32,5 30,0 

14,0 11,0 7,7 5,5 3,5 2,8 
23,0 18,5 13,5 

78,0 75,0 72,0 69,0 66,0 62,0 58,0 54,0 50,0 46,0 42,0 38,0 
51,0 49,0 46,5 44,0 41,5 39,0 36,5 34,0 

14,0 11,0 7,7 5,5 3,5 2,8 
24,0 20,0 15,2 11,0 7,8 

82,0 80,0 75,0 70,0 65,0 60,0 55,0 50,0 
59,0 56,0 52,0 48,0 43,0 39,0 36,0 34,0 

7,0 6.0 5,0 3,5 2,0 1,2 
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Марка стали 

Механи-
ческие 

характе-
ристики 
в кГ/ммл 

Температура 
Марка стали 

Механи-
ческие 

характе-
ристики 
в кГ/ммл 20 200 225 250 275 300 325 350 375 

В
 т

ер
м

ич
ес

ки
 о

бр
аб

от
ан

но
м

 в
ид

е 

25Х2МФА 
(ЭИЮ) 

°т 
апл 
адл 

95,0 
80,0 

90,0 
78,0 

88,0 
76,0 

86,0 
74,0 

84,0 
72,0 

82,0 
70,0 

80,0 
68,0 

78,0 
66,0 

76,0 
64,0 

В
 т

ер
м

ич
ес

ки
 о

бр
аб

от
ан

но
м

 в
ид

е 

1 Х17Н2 
(ЭИ268) 

°е 
ат 
апл 
°дл 

80,0 
60,0 

79,0 
59,0 

79,0 
59,0 

78,0 
58,0 

77,0 
57,0 

76,0 
56,0 

75,0 
55,0 

74,0 
54,0 

73,0 
53,0 

В
 т

ер
м

ич
ес

ки
 о

бр
аб

от
ан

но
м

 в
ид

е 

15Х11МФ °т 
апл 
°дл 

70,0 
50,0 

70,0 
50,0 

70,0 
50,0 

70,0 
50,0 

70,0 
50,0 

70,0 
50,0 

70,0 
49,5 

69,0 
49,0 

69,0 
48,5 

В
 т

ер
м

ич
ес

ки
 о

бр
аб

от
ан

но
м

 в
ид

е 

Х18Н10Т 

ав 
ат 
апл 
адл 

55,0 
20,0 

52,0 
20,0 

50,0 
19,5 

48,0 
19,0 

47,0 
18,5 

46,0 
17,8 

46,0 
17,0 

45,0 
16,2 

45,0 
15,5 

В
 т

ер
м

ич
ес

ки
 о

бр
аб

от
ан

но
м

 в
ид

е 

ЭИ572 °т 
апл 
°дл 

70,0 
34,0 

67,0 
32,0 

65,0 
32,0 

62,0 
31,0 

58,0 
30,0 

57,0 
29,0 

57,0 
29,0 

56,0 
28,5 

55,0 
28,0 

В
 т

ер
м

ич
ес

ки
 о

бр
аб

от
ан

но
м

 в
ид

е 

4X14H14B2M 
(ЭИ69) 

в» 
ат 
апл 
°дл 

65,0 
34,0 

65,0 
32,0 

65,0 
32,0 

65,0 
32,0 

65,0 
31,5 

65,0 
31,0 

65,0 
30,5 

65,0 
30,0 

65,0 
29,5 

В
 т

ер
м

ич
ес

ки
 о

бр
аб

от
ан

но
м

 в
ид

е 

XH35BT 
(ЭИ612) 

ав 
ат 
°пл 
°дл 

75,0 
40,0 

72,0 
40,0 

72,0 
40,0 

72,0 
40,0 

71,0 
40,0 

70,0 
40,0 

70,0 
40,0 

70,0 
40,0 

69,0 
40,0 

П р и м е ч а н и я : 
1. °г — предел текучести, соответствующий 0,2% остаточного относительного 
2. оП1 — предел ползучести, соответствующий скорости ползучести МО"- мм/ 
3. O0t — предел длительной прочности, соответствующий длительности нагру 
4. Линия раздела отделяет температуры, до которых применяется для крепежа 
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Продолжение табл. 147 

стержня болта в °С 

400 425 450 475 500 525 550 575 600 625 650 675 700 725 750 

73,0 
62,5 

72,0 
61,0 

70,0 
60,0 
23,3 

67,0 
59,5 
14,5 

64,0 
59,5 

8,0 
20,0 

60,0 
54,0 
5,3 

11,5 

56,0 
50,0 

3,1 
6,0 4,8 3,2 

72,0 
52,0 

67,0 
50,0 

63,0 
48,5 

68,0 
48,0 

67,0 
47,5 

66,0 
47,0 

64,0 
46,5 

62,0 
46,0 

58,0 
45,5 

54,0 
45,0 

9,0 
16,0 

49,0 
43,0 

45,0 
41,5 

44,0 
15,0 

44,0 
14,8 

44,0 
14,5 

43,0 
14,2 

43,0 
14,0 
10,0 

42,0 
13,7 
9,0 

40,0 
13,5 
8,5 

14,0 

38,0 
13,2 
7,7 

13,0 

36,0 
13,0 
6.4 
9.5 

36,0 
12,5 
5,0 
8,0 

35,5 
12,0 
4,0 
4,5 

34,0 

4,0 

30,0 

3,6 

26,0 22,0 

54,0 
27,5 

54,0 
27,5 

53,0 
27,0 

53,0 
26,5 

53,0 
26,0 

51,0 
23,0 

50,0 
21,0 
17,0 
26,0 

49,5 
21,0 
14,0 
25,0 

49,0 
21,0 
11,0 
23,0 

47,0 
21,0 

9,0 
19,0 

44,5 
21,0 

8,0 
16,0 10,0 6,0 

65,0 
29,0 

65,0 
28,5 

64,0 
28,0 

63,0 
27,5 

62,0 
27,0 

60,0 
26,5 

58,0 
26,0 

54,0 
26,0 

50,0 
25,5 

8,0 
15,0 

47,0 
25,0 

6,0 
12,5 

44,5 
24,0 

4,0 
10,0 

39,5 
23,0 

2,5 

34,5 
22,0 

1,6 

31,0 
21,0 

28,2 
20,0 

68,0 
40,0 

68,0 
40,0 

67,0 
40,0 

66,0 
39,0 

65,0 
38,0 

65,0 
38,0 

64,0 
38,0 

63,0 
37,0 

22,5 

61,0 
36,0 
20,0 
20,0 

54,0 
36,0 
16,0 
18,0 

49,0 
35,0 
13,0 
16,0 

46,0 
35,0. 
10,0 

44,0 
35,0 

8,0 

удлинения. 
мм-ч. 
ження в 100 ООО ч. 
данная марка стали. 
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Допускаемые нагрузки Q&>n (в Kt) для болтов 

Резьба М10Х1.5 М12Х1.75 М14Х2 М16Х2 М18Х2.5 М20Х2.5 

Площадь сечения в мм* 52,3 76,2 104,7 144,1 175,2 225,2 

Марка стали %оп на 1 болт 

ВМСт.Зсп, ВКСт.Зсп 
ВМСт.4сп, ВКСт.4сп 
ВМСт.бсп, ВКСт.бсп 

502 
523 
580 

762 
793 
885 

1090 
1130 
1270 

1560 
1630 
1820 

1890 
1980 
2210 

2430 
2540 
2840 

20 
25 
30 
35 
40 

565 
602 
655 
710 
.760 

855 
915 -
990 

1065 
ИЗО 

1215 
1310 
1415 
1520 
1625 

1730 
1870 
2020 
2160 
2310 

2100 
2280 
2450 
2630 
2810 

2700 
2930 
3150 
3380 
3600 

35 X 
40 X 

1175 
1225 

1750 
1845 

2460 
2620 

3500 
3710 

4260 
4500 

5460 
5790 

< Я И 
35 О X X л н о о л о. 

35ХГ2 
2X13 (ЭЖ2) 
ЗОХМ 
35ХМ 
40ХФА 

1100 
890 

1005 
1070 
1150 

1660 
1320 
1525 
1630 
1735 

2360 
1845 
2180 
2330 
2460 

33-20 
2570 
3100 
3320 
3500 

4030 
3120 
3770 
4030 
4260 

5190 
4000 
4840 
5190 
5460 

о о 
S * 
и V 3* X ЗЕ 

25Х2МФА (ЭИ10) 
1Х17Н2 
15Х11МФ 

1200 
1005 
900 

1825 
1525 
1355 

* 2620 
2620 
1710 

3710 
3100 
2720 

4500 
3760 
3300 

5790 
4840 
4240 

а <и н 
CQ 

Х18Н10Т 
ЭИ572 
4Х14Н14В2М (ЭИ69) 
ЭИ612 

450 
795 
795 
915 

695 
1205 
1205 
1445 

1005 
1715 
1715 
2010 

1440 
2450 
2450 
2880 

1750 
2980 
2980 
3500 

2250 
3830 
3830 
4500 

Марка стали Qdon на 1 болт 

ВМСт.Зсп, ВКСт.Зсп 
ВМСт.4сп, ВКСт.4сп 
ВМСт.бсп, ВКСт.бсп 

397 
440 
480 

610 
670 
730 

880 
965 

1050 

1250 
1370 
1500 

1520 
1660 
1820 

1960 
2140 
2340 

20 
25 
30 
35 
40 

512 
550 
575 
618 
640 

778 
840 
878 
938 
975 

1110 
1200 
1260 
1350 
1400 

1580 
1730 
1800 
1940 
2010 

1920 
2100 
2190 
2360 
2450 

2480 
2700 
2810 
3040 
3150 
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Таблица 155 
и шпилек при расчете фланцевых соединений 

М22Х 
Х2,5 М24ХЗ М27ХЗ МЗОХ 

Х3,б 
МЗЗХ 
Х3,5 М36Х4 М39Х4 М42Х4.5 М45Х4.5 М48Х5 М52Х5 

281,6 324,3 427,1 519,0 • 647,2 755,2 908,4 1045 1224 1376 1652 

при температуре стержня болта t = 20° С 

3040 
3180 
3640 

3500 
3660 
4090 

4710 
4820 
5380 

5610 
5870 
6540 

6990 
7310 
8150 

8160 
8540 
9520 

9 800 
10 280 
11 450 

11 300 
11 800 
13 150 

13 200 
13 850 
15 050 

14 850 
15 550 
17 300 

17 850 
18 700 
20 800 

3380 
3560 
3940 
4220 
4500 

3900 
4220 
4540 
4870 
5190 

5120 
5540 
5970 
6400 
6820 

6230 
6750 
7270 
7780 
8300 

7 770 
8 400 
9 050 
9 700 

10 350 

9 060 
9 820 

10 590 
11 340 
12 100 

10 900 
11 800 
12 720 
13 620 
14 530 

12 550 
13 580 
14 650 
15 700 
16 700 

14 700 
15 900 
17 100 
18 350 
19 600 

16 500 
17 900 
19 250 
20 600 
22 000 

19 800 
21 500 
23 700 
24 800 
26 400 

6850 
7240 

7900 
8350 

10 380 
10 980-

12 500 
13 350 

15 700 
16 600 

18 350 
19 400 

22 100 
23 350 

25 400 
26 800 

29 700 
31 400 

34 300 
35 400 

40 200 
42 500 

6470 
5000 
6050 
6470 
6850 

7460 
5770 
6970 
7460 
7900 

9 810 
7 600 
9 180 
9 810 

10 380 

11 950 
9 240 

11 150 
И 950 
12 500 

14 900 
11 500 
13 900 
14 900 
15 700 

17 400 
13 450 
16 250 
17 400 
18 350 

20 900 
16 150 
19 520 
20 900 
22 100 

24 000 
18 600 
22 500 
24 000 
25 400 

28 200 
21 800 
26 350 
28 200 
29 700 

31 600 
24 450 
29 600 
31 600 
34 300 

38 000 
29 400 
35 500 
38 000 
40 200 

7240 
6050 
5290 

8350 
6970 
6100 

10 980 
9 180 
8 030 

13 350 
11 150 
9 750 

16 600 
13 900 
12 150 

19 400 
16 250 
14 200 

23 350 
19 520 
17 050 

26 800 
22 500 
19 650 

31 400 
26 350 
23 000 

35 400 
29 600 
25 900 

42 500 
35 500 
31 100 

2820 
4780 
4780 
5630 

3240 
5510 
5510 
6490 

4270 
7250 
7250 
8540 

5 190 
8 820 
8 820 

10 380 

6 470 
11 ООО 
И 000 
12 940 

7 550 
12 850 
12 850 
15 100 

9 080 
15 450 
15 450 
18 170 

10 450 
17 750 
17 750 
20 900 

12 240 
20 800 
20 800 
24 480 

13 760 
23 400 
23 400 
27 500 

16 520 
28 100 
28 100 
33 000 

при температуре стержня болта t — 200° С 

2440 
2670 
2920 

2820 
3080 
3370 

3720 
4060 
4440 

4520 
4930 
5400 

5620 
6140 
6720 

6570 
7180 
7850 

7900 
8630 
9450 

9 080 
9 920 

10 860 

10 650 
11 600 
12 730 

11 950 
13 050 
14 300 

14 380 
15 700 
17 200 

3100 
3370 
3520 
3800 
3940 

3570 
3890 
4060 
4380 
4540 

4700 
5120 
5330 
5760 
5970 

5710 
6230 
6490 
7000 
7270 

7110 
7750 
8080 
8720 
9050 

8 310 
9 060 
9 440 

10 200 
10 590 

10 000 
10 900 
11 350 
12 250 
12 720 

11 500 
12 520 
13 050 
14 100 
14 650 

13 450 
14 680 
15 300 
16 500 
17 100 

15 100 
16 500 
17 200 
18 550 
19 250 

18 200 
19 800 
20 650 
22 300 
23 700 

795 



В термически 
обработанном виде 

4». СО СО Ю КЗ о с л о с л о 

В
М

С
т.Зсп, 

В
К

С
т.Зсп 

В
М

С
т.4сп, 

В
К

С
т.4сп 

В
М

С
т.5сп, 

В
К

С
т.бсп 

2X
13 (Э

Ж
2) 

30 Х
М

 
35X

M
 

40Х
Ф

А
 

•с», с о 
о с л 

X X 

4». СО СО Ю КЗ о с л о с л о 

В
М

С
т.Зсп, 

В
К

С
т.Зсп 

В
М

С
т.4сп, 

В
К

С
т.4сп 

В
М

С
т.5сп, 

В
К

С
т.бсп 

8G
5 

030 
1010 
1040 

1045 
1120 

СЛ СЛ Д 4 k 
СО О ОО О) о 
о ю о о о о 

4». СО 
— О СП 
о о с о о 

1260 
1420 
1540 
1590 

1600 
1710 

ОО S S S О ) 
Ю 0О 4». — 4W 
с л с л о о> о 

О) О СЛ 
— СП 

О О О 

1730 
2020 
2200 
2270 

2300 
2460 

945 
1050 
1090 
1140 
1190 

СО 0 0 
Ю 0 0 0 0 
ю о с л 

2380 
2880 
3130 
3240 

3280 
3500 

1370 
1510 
1580 
1650 
1730 

1120 
1250 
1310 

2890 
3500 
3800 
3940 

4000 
4250 

1660 
1840 
1920 
2020 
2100 

1360 
1510 
1590 

3710 
4500 
4880 
5060 

5130 
5460 

2140 
2360 
2480 
2590 
2700 

1755 
1960 
2050 



М
арка стали 

В термически обработанном виде 

М
арка стали 

а ь о 
я о; За 
tr о о 
л 
п 
X S so 

сГ 
ов * 
* 

Резьба 

М
арка стали 

Х
18Н

10Т 
Э

И
572 

4Х
14Н

 14В
2М

 (Э
И

69) 
Э

И
612 

25Х
2М

Ф
А

 (Э
И

Ю
) 

1Х
17Н

2 
15X

11М
Ф

 

35Х
Г

2 
2X

13 (Э
Ж

2) 
ЗО

Х
М

 
35Х

М
 

40Х
Ф

А
 

>*»• со О СЛ 
X X 

М
арка стали 

а ь о 
я о; За 
tr о о 
л 
п 
X S so 

сГ 
ов * 
* 

Резьба 

0 
1 

X to 

СХ о ъ ч 

СО -«J О 4»-СП СО СО СЛ 

1175 
990 
900 

1020 
875 
985 

1035 
1075 

1075 
1140 

•О * 
а 
X о» 

о о £э ч 

СЛ 
to 
со 

М
10Х

1.5 

0 
1 

X to 

СХ о ъ ч 

685 
И

ЗО 
И

ЗО 
1370 

1760 
1500 
1360 

1525 
1300 
1500 
1570 
1630 

1630 
1730 

•О * 
а 
X о» 

о о £э ч 

-о о> 
g 
to 
X 
-о СЛ 

0 
1 

X to 

СХ о ъ ч 

995 
1610 
1610 
1970 

2480 
2140 
1920 

2200 
1810 
2140 
2230 
2330 

2330 
2460 

•О * 
а 
X о» 

о о £э ч 

о •сь 

М
14Х

2 

0 
1 

X to 

СХ о ъ ч 

1440 
2310 
2310 
2810 

3500 
3040 
2710 

3100 
2540 
3040 
3170 
3310 

3320 
3500 

•О * 
а 
X о» 

о о £э ч 

144,1 

М
16Х

2 

0 
1 

X to 

СХ о ъ ч 

1750 
2800 
2800 
3420 

4260 
3700 
3300 

3760 
3080 
3690 
3850 
4030 

4020 
4250 

•О * 
а 
X о» 

о о £э ч 

175,2 

5 
оо 
X 
м 
О! 

0 
1 

X to 

СХ о ъ ч 

2250 
3600 
3600 
4400 

5460 
4750 
4240 

4840 
3960 
4750 
4950 
5180 

5190 
5460 

•О * 
а 
X о» 

о о £э ч 

225,2 

to о X to 
. сл . . 



Продолжение табл. 147 

М22Х 
Х2,5 М24ХЗ М27ХЗ МЗОХ 

Х3.5 
МЗЗХ 
Х3,5 М36Х4 М39Х4 М42Х4.5 М45Х4,5 M48X5 М52Х5 

281,6 324,3 427,1 519,0 647,2 755,2 908,4 1045 1224 1376 1652 

при температуре стержня болта t = 200° С 

6470 
6850 

7460 
7900 

9 810 
10 380 

И 950 
12 500 

14 900 
15 700 

17 400 
18 350 

20 900 
22 100 

24 000 
25 400 

28 200 
29 700 

31 600 
34 300 

38 ООО 
40 200 

6050 
4950 
5930 
6180 
6470 

6970 
5700 
6850 
7140 
7460 

9180 
7510 
9000 
9380 
9810 

И 150 
9 120 

10 950 
11 400 
11 950 

13 900 
11 400 
13 640 
14 250 
14 900 

16 250 
13 250 
15 930 
16 620 
17 400 

19 520 
16 000 
19 200 
20 000 
20 900 

22 500 
18 400 
22 000 
23 000 
24 000 

26 350 
21 600 
25 800 
26 900 
28 200 

29 600 
24 200 
29 000 
30 200 
31 600 

35 500 
29 100 
34 900 
36 400 
38 000 

6850 
5930 
5290 

7900 
6850 
6100 

10 380 
9 ООО 
8 030 

12 500 
10 950 
9 750 

15 700 
13 640 
12 150 

18 350 
15 930 
14 200 

22 100 
19 200 
17 050 

25 400 
22 000 
19 650 

29 700 
25 800 
23 000 

34 300 
29 000 
25 900 

40 200 
34 900 
31 100 

2820 
4500 
4500 
5490 

3240 
5190 
5190 
6320 

4270 
6830 
6830 
8320 

5 190 
8 300 
8 300 

10 100 

6 470 
10 350 
10 350 
12 600 

7 550 
12 100 
12 100 
14 700 

9 080 
14 500 
14 500 
17 700 

10 450 
16 700 
16 700 
20 400 

12 240 
19 550 
19 550 
23 900 

13 760 
22 000 
22 000 
26 800 

16 520 
26 400 
26 400 
32 200 

при температуре стержня болта t = 250° С 

2200 
2440 
2560 

2540 
2820 
2960 

3330 
3720 
3890 

4050 
4520 
4520 

5040 
5620 
5880 

5900 
6570 
6880 

7100 
7900 
8270 

8150 
9080 
9100 

9 550 
10 650 
И 150 

10 730 
11 950 
12 500 

12 900 
14 380 
15 040 

2670 
2950 
3100 
3230 
3380 

3090 
3410 
3570 
3730 
3900 

4060 
4480 
4700 
4910 
5120 

4930 
5450 
5700 
5970 
6230 

6150 
6800 
7100 
7440 
7760 

7190 
7940 
8310 
8700 
9070 

8 640 
9 540 

10 000 
10 450 
10 900 

9 920 
11 000 
11 500 
12 000 
12 500 

11 630 
12 850 
13 480 
14 100 
14 700 

13 050 
14 450 
15 000 
15 800 
16 500 

15 700 
17 350 
18 150 
19 000 
19 800 

6410 
6850 

7400 
7900 

9 730 
10 380 

11 850 
12 500 

14 750 
15 700 

17 250 
18 350 

20 700 
22 100 

23 850 
25 400 

27 900 
29 700 

31 400 
34 300 

37 700 
40 200 

4640 
5620 
6100 
6340 

5350 
6490 
7050 
7300 

7050 
8540 
9260 
9600 

8 560 
10 400 
11 250 
11 700 

10 650 
12 950 
14 050 
14 550 

12 450 
15 150 
16 400 
17 000 

15 000 
18 200 
19 700 
20 450 

17 230 
20 900 
22 700 
23 500 

20 200 
24 500 
26 600 
27 600 

22 700 
27 500 
29 800 
31 000 

27 280 
33 000 
35 800 
37 200 

797 



В термически обработанном виде 

^ с о с о t o t o о СЛ О СП о 

В
М

С
т.Зсп, 

В
К

С
т.Зсп 

В
М

С
т.4сп, 

В К
С

т.4сп 
В

М
С

т.бсп, 
В

К
С

т.5сп 

М
арка стали 

В термически 
обработанном виде 

М
арка стали 

П
лощ

адь сечения 
в мм* 

Резьба 

1 
Х

18Н
10Т 

Э
И

572 
4Х

14Н
14В

2М
 (Э

И
69) 

Э
И

612 

25Х
2М

Ф
А (Э

И
Ю

) 
1Х

17Н
2 

15X
11М

Ф
 

2X
13 (Э

Ж
2) 

ЗО
Х

М
 

35 ХМ
 

40Х
Ф

Л
 

4ь. с о 
о с л 
X X 

^ с о с о t o t o о СЛ О СП о 

В
М

С
т.Зсп, 

В
К

С
т.Зсп 

В
М

С
т.4сп, 

В К
С

т.4сп 
В

М
С

т.бсп, 
В

К
С

т.5сп 

М
арка стали 

Х
18Н

Ю
Т 

Э
И

572 
4Х

14Н
14В

2М
 (ЭИ

69) 
Э

И
612 

25Х
2М

Ф
А

 (Э
И

Ю
) 

1Х
17Н

2 
15Х

11М
Ф

 

М
арка стали 

П
лощ

адь сечения 
в мм* 

Резьба 

» - J о > ^ 
О СО ОО о о ю о о 

1050 
970 
900 

785 
860 
952 

1000 

1020 
1100 

С Л ^ ^ и 
О СП СО t o о > 
О СЛ СЛ О СЛ 

с о с о ю 
4». СО СО 
СЛ СЛ 0 0 

.о 

£ 

о о ь ч 

СО - J "Vj 4 k 
О СО — о t o t o 00 

1110 
1000 
900 

<о 
а 
s а> 

о о 
5а ч 

СЛ 
ю 
СО 

g 
о 
X 
С Л 

610 
1030 
1100 
1340 

1580 
1460 
1350 

1140 
1300 
1450 
1520 

1580 
1670 

S S O l О ) С Л 
о о о о», - g 
СЛ 0 0 0 0 О ) о 

СЛ СЛ 4». 
СО >— СЛ 
СО 0 0 о 

.о 

£ 

о о ь ч 

725 
1100 
1130 
1370 

I 

1670 
1500 
1360 

<о 
а 
s а> 

о о 
5а ч 

- J 
СП 

g 
t o 

X 

СЛ 

890 
1470 
1570 
1900 

2240 
2080 
1920 

1570 
1860 
2060 
2200 

2300 
2410 

840 
945 
995 

1030 
1140 

М S о 
<У> 4 к О ! 
СЛ СЛ О 

.о 

£ 

о о ь ч 

945 
1570 
1610 
1760 

2370 
2140 
1920 

<о 
а 
s а> 

о о 
5а ч 

104,7 

М
14Х

2 

1280 
2090 
2230 
2710 

3180 
2950 
2710 

2160 
2650 
2940 
3140 

3280 
3460 

1220 
1370 
1440 
1510 
1660 

936 
1060 
1190 

.о 

£ 

о о ь ч 

1370 
2230 
2300 
2810 

3350 
3040 
2710 

<о 
а 
s а> 

о о 
5а ч 

| 
144,1 

М
16Х

2 

1560 
2540 
2710 
3300 

3850 
3590 
3300 

2630 
3220 
3570 
3820 

4000 
4200 

1490 
1660 
1750 
1840 
2020 

1140 
1300 
1330 

.о 

£ 

о о ь ч 

1660 
2720 
2800 
3420 

4070 
3700 
3300 

<о 
а 
s а> 

о о 
5а ч 

175,2 

g 
со 
X 
ю 
с л 

2000 
3260 
3490 
4240 

4950 
4620 
4240 

3380 
3390 
4600 
4910 

5140 
5400 

1910 
2140 
2250 
2370 
2590 

1460 
1665 
1710 

.о 

£ 

о о ь ч 

2140 
3490 
3600 
4400 

5220 
4740 
4240 

<о 
а 
s а> 

о о 
5а ч 

225,2 

£ 
t o о 
X 
ю 
СЛ 



Продолжение табл. 147 

М22Х 
Х2,5 М24ХЗ М27ХЗ МЗОХ 

Х3,5 
МЗЗХ 
Х3,5 М36Х4 М39Х4 М42Х4.5 М45Х4.5 М48Х5 М52Х5 

281,6 324,3 427,1 519,0 647,2 755,2 908,4 1045 1224 1376 1652 

при температуре стержня болта t =250° С 

6540 
5930 
5290 

7530 
6850 
6100 

9900 
9000 
8030 

12 050 
10 950 
9 750 

15 000 
13 640 
12 150 

17 500 
15 930 
14 200 

21 100 
19 200 
17 050 

24 220 
22 000 
19 G50 

28 400 
25 800 
23 000 

31 900 
29 000 
25 900 

38 300 
34 900 
31 100 

2670 
4360 
4500 
5490 

3090 
5020 
5190 
6320 

4060 
6620 
6830 
8320 

4 930 
8 050 
8 300 

10 100 

6 150 
10 000 
10 350 
12 600 

7 190 
11 700 
12 100 
14 700 

8 640 
14 100 
14 500 
17 700 

9 920 
16 200 
16 700 
20 400 

11 630 
19 000 
19 550 
23 900 

13 050 
21 300 
22 000 
26 800 

15 700 
25 600 
26 400 
32 200 

при температуре стержня болта t — 300° С 

1830 
2080 
2140 

2110 
2400 
2470 

2790 
3160 
3240 

3370 
3840 
3940 

4200 
4780 
4910 

4910 
5590 
5740 

5910 
6720 
6910 

6800 
7740 
7950 

7960 
9050 
9300 

8 940 
10 150 
10 450 

10 740 
12 400 
12 550 

2390 
2670 
28 16 
2950 
3230 

2760 
3090 
3243 
3410 
3730 

3630 
4060 
4270 
4480 
4910 

4410 
4930 
5190 
5450 
5970 

5500 
6150 
6470 
6800 
7440 

6420 
7190 
7550 
7940 
8700 

7 720 
8 640 
9 080 
9 540 

10 450 

8 890 
9 920 

10 450 
11 000 
12 000 

10 400 
И 630 
12 240 
12 850 
14 100 

11 700 
13 050 
13 760 
14 450 
15 800 

14 050 
15 700 
16 520 
17 350 
19 000 

6410 
6750 

7400 
7800 

9 730 
10 250 

I 1 850 
12 450 

14 750 
15 500 

17 250 
18 150 

20 700 
21 800 

23 850 
25 000 

27 900 
29 400 

31 400 
33 000 

37 700 
39 600 

4220 
5170 
5740 
6130 

4870 
5970 
6620 
7080 

6400 
7850 
8700 
9300 

7 780 
9 550 

10 600 
11 300 

9 700 
11 900 
13 200 
14 100 

11 340 
13 900 
15 450 
16 500 

13 620 
16 730 
18 540 
19 800 

15 700 
19 250 
21 300 
22 800 

18 350 
22 500 
25 000 
26 700 

20 600 
25 300 
28 100 
30 000 

24 800 
30 400 
33 700 
36 000 

6180 
5760 
5290 

7140 
6650 
6100 

9380 
8750 
8030 

11 400 
10 630 
9 750 

14 250 
13 250 
12 150 

16 620 
15 500 
14 200 

20 000 
18 600 
17 050 

23 000 
21 400 
19 650 

26 900 
25 100 
23 300 

30 200 
28 200 
25 900 

36 400 
33 800 
31 100 

2500 
4080 
4360 
5290 

2890 
4700 
5020 
6100 

3800 
6190 
6620 
8030 

4620 
7520 
8050 
9750 

5 760 
9 370 

10 000 
12 150 

6 730 
10 950 
11 700 
14 200 

8 090 
13 180 
14 100 
17 050 

9 300 
14 650 
16 200 
19 650 

10 900 
17 750 
19 000 
23 300 

12 240 
19 950 
21 300 
25 900 

14 700 
24 000 
25 600 
31 100 

799 



В термически 
обработан-

ном виде 

4b. CO ОО ю ю о сл о сл о 

М
арка стали 

В термически обработанном виде 

4»- СО СО tO Ю о сл О сл О 
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В

К
С
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С
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В
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С
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С

т.бсп 

М
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о п> .с ft X X я 
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* 

Резьба 4*. СО О СП 
X X 

4b. CO ОО ю ю о сл о сл о 

М
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Х
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10Т 
Э

И
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4Х
14Н

14В
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 (Э
И

69) 
Э

И
612 

25Х
2М

Ф
А
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И

Ю
) 

1Х
17Н

2 
15X

11М
Ф

 

2X
13 (ЭЖ

2) 
ЗО

Х
М

 
35 Х

М
 

40Х
Ф

А
 

4ь СО о сл 
X X 

4»- СО СО tO Ю о сл О сл О 

ВМ
С

т.Зсп, 
В

К
С

т.Зсп 
ВМ

С
т.4сп, 

В
К

С
т.4сп 

ВМ
С

т.бсп, 
В

К
С

т.бсп 

М
арка стали 

о £ в> J3 IT 
о п> .с ft X X я 
—-п 0\ 
а 
* 

Резьба 

ст> о> 00 to о оо 
со со со го — со сл ю оо U (О О) >»> to 

о 
а 
X » 

о о ь н 

оо о со СО о о сл О СП СП СТ) 

1000 
942 
890 

ОО Оо -J vj оо СО 00 4». О О СЛ Ю 
СО оо CD to сл 

4k. 4». 4k. СО СО О* СО О Ст) ю W to w о> * 
ю ю ю СО ОО СП ОО to о 

<о 

32 ьа 

О О ъ н 

52,3 

g 
о 
X 
СП 

со со со — О СЛ 
О) CD сл сл А 4»- сл 4». О СП О Ю 

о 
а 
X » 

о о ь н 

555 
1000 
1060 
1340 

1510 
1420 
1340 

1080 
1200 
1340 
1330 

1260 
1370 

S О) сл сл to N to N — 4k. ОО СЛ О О 
4k. 4Ь. СО О) со со сл Ст) 

<о 

32 ьа 

О О ъ н 

СТ1 
"ю 

g to 
X 

сл 

1260 
1360 

СО 00 ОО СТ) 4». СО О СП Ю О Ст) О 

о 
а 
X » 

о о ь н 

806 
1430 
1520 
1900 

2150 
2030 
1900 

1490 
1710 
1910 
1880 

1730 
1880 

745 
840 
912 
995 

1060 

Ст) о сл ст> — ст> О оо сп 

<о 

32 ьа 

О О ъ н 

о 
-J 

М
14Х

2 

1730 
1875 

936 
1080 
1180 
1290 
1370 

о 
а 
X » 

о о ь н 

1170 
2040 
2160 
2710 

3040 
2880 
2680 

2050 
2440 
2710 
2660 

2380 
2600 

1080 
1220 

j 
1320 
1440 
1540 

СО 00 00 со оо о Сп о ст> 

<о 

32 ьа 

О О ъ н 

144,1 
1 

g 
а> 
X to 

2100 
2280 

1140 
1310 
1430 
1570 
1660 

о 
а 
X » 

о о ь н 

1420 
2490 
2620 
3290 

3700 
3500 
3260 

2490 
2960 
3290 
3240 

2890 
3150 

1310 
1490 
1610 
1750 
1870 

980 
1070 
1140 

<о 

32 ьа 

О О ъ н 

175,2 

g 
00 
X to 
01 

2700 
2920 

1460 
1690 
1840 
2020 
2140 

о 
а 
X » 

о о ь н 

1820 
3200 
3380 
4240 

4750 
4500 
4180 

3200 
3800 
4240 
4160 

3710 
4050 

1690 
1910 
2070 
2250 
2410 

1260 
1370 
1460 

<о 

32 ьа 

О О ъ н 

225,2 

з: to о 
X to 



Продолжение табл. 147 

М22Х 
Х2,б М24ХЗ М27ХЗ МЗОХ 

Х3,5 
МЗЗХ 
Х3,5 М36Х4 М39Х4 М42Х4,5 М45Х4,6 М48Х5 М52Х5 

281,6 324,3 427,1 519,0 647,2 755,2 908,4 1045 1224 1376 1652 

при температуре стержня болта t = 350° С 

1590 
1730 
1830 

1815 
1980 
2110 

2390 
2600 
2790 

2910 
3170 
3370 

3620 
3940 
4200 

4230 
4610 
4910 

5080 
5540 
5910 

5860 
6370 
6800 

6850 
7470 
7960 

7700 
8380 
8940 

9 250 
10 100 
10 740 

2125 
2390 
2610 
2820 
ЗОЮ 

2430 
2760 
2980 
3240 
3470 

3200 
3630 
3930 
4270 
4570 

3890 
4410 
4770 
5190 
5550 

4850 
5500 
5950 
6470 
6920 

5660 
6420 
6950 
7550 
8080 

6800 
7720 
8350 
9080 
9720 

7 840 
8 890 
9 610 

10 450 
11 190 

9 180 
10 400 
11 250 
12 240 
13 100 

10 300 
11 700 
12 650 
13 760 
14 700 

12 400 
14 050 
15 200 
16 520 
17 700 

4640 
5060 

5350 
5840 

7050 
7690 

8560 
9340 

10 650 
11 630 

12 450 
13 600 

15 000 
16 340 

17 230 
18 800 

20 200 
22 100 

22 700 
24 780 

27 280 
29 700 

4000 
4750 
5290 
5200 

4610 
5480 
6100 
6000 

6060 
7220 
8030 
7900 

7370 
8770 
9750 
9600 

9 180 
10 930 
12 150 
11 950 

10 730 
12 780 
14 200 
14 000 

12 900 
15 350 
17 050 
16 800 

14 850 
17 650 
19 650 
19 330 

17 400 
20 700 
23 000 
22 650 

19 550 
23 250 
25 900 
25 450 

23 500 
27 900 
31 100 
30 600 

5930 
5630 
5240 

6850 
6486 
6030 

9000 
8540 
7950 

10 950 
10 380 
9 650 

13 640 
12 940 
12 040 

15 930 
15 100 
14 050 

19 200 
18 160 
16 900 

22 000 
20 900 
19 450 

25 800 
24 480 
22 800 

29 000 
27 520 
25 600 

34 900 
33 040 
30 700 

2300 
4000 
4220 
5290 

2630 
4610 
4860 
6100 

3460 
6060 

' 6400 
•8030 

4200 
7370 
7780 
9750 

5 240 
9 180 

10 000 
12 150 

6 120 
10 730 
11 330 
14 200 

7 350 
12 900 
13 600 
17 050 

8 460 
14 850 
15 680 
19 650 

9 100 
17 400 
18 350 
23 300 

11 150 
19 550 
20 600 
25 900 

13 400 
23 500 
24 800 
31 100 

при температуре стержня болта t = 400° С 

1830 
2125 
2310 
2530 
2675 

2110 
2430 
2660 
2920 
3080 

2790 
3200 
3500 
3840 
4060 

3370 
3890 
4260 
4670 
4930 

4200 
4850 
5310 
5820 
6150 

4910 
5660 
6200 
6800 
7180 

5910 
6800 
7450 
8170 
8620 

6800 
7840 
8560 
9400 
9920 

7 960 
9 180 

10 050 
11 000 
11 600 

8 940 
10 300 
11 300 
12 400 
13 060 

10 740 
12 400 
13 550 
14 850 
15 700 

3380 
3660 

3900 
4220 

5120 
5550 

6230 
6750 

7770 
8400 

9060 
9820 

10 900 
11 800 

12 550 
13 580 

14 700 
15 900 

16 500 
17 900 

19 800 
21 500 

801 



Резьба М10Х1.5 М12Х1.75 М14Х2 М16Х2 М18Х2.5 М20Х2.5 

Площадь сечения в мм* 52,3 76,2 104,7 144,1 176,2 225,2 

Марка стали Qdon
 на 1 болт 

2X13 (ЭЖ2) 742 1080 1490 2025 2490 3200 
а> d ЗОХМ 706 1070 1540 2200 2680 3440 
X я 35ХМ 795 1200 1720 2440 2960 3810 
X 
О X 

40ХФА 706 1030 1410 1945 2365 3040 

са 
о >о <0 25Х2МФА (ЭИ10) 980 1450 2030 2840' 3450 4430 
а о 1Х17Н2 930 1400 1990 2820 3430 4410 

X « 15Х11МФ 880 1320 1870 2650 3220 4150 

р* 
S 
J Х18НЮТ 340 525 755 1080 1310 1690 
4> н ЭИ572 638 1350 1910 1970 2400 3080 
CQ 4Х14ННВ2М (ЭИ69) 680 1030 1460 2090 2540 3260 

ЭИ612 875 1320 1870 2660 3220 4150 

Марка стали Qdon
 на 1 болт 

20 261 411 597 865 1050 1350 
25 308 480 690 995 1210 1552 
30 345 540 796 1150 1400 1800 

35 376 586 860 1250 1520 1960 
40 402 625 912 1320 1610 2070 

35Х 470 685 943 1200 1580 2025 
40Х 496 723 995 1370 1670 2140 

<=t 
Я 
А 2X13 (ЭЖ2) 716 1040 1430 1970 2400 3090 
О 
Ж ЗОХМ 654 1000 1450 2070 2520 3240 
tc 
са 

1 
35 ХМ 732 1110 1580 2250 2730 3510 

л 
а 

с о 25Х2МФА (ЭИ10) 970 1440 2010 2810 3410 4390 
X * 
и 
0) 9 
X 
2 
е . 
с 
н 

со 

15Х11МФ 860 1290 1830 2600 3150 4050 X * 
и 
0) 9 
X 
2 
е . 
с 
н 

со 

Х18НЮТ 335 518 745 1060 1300 1660 

X * 
и 
0) 9 
X 
2 
е . 
с 
н 

со 
ЭИ572 638 97-0 1380 1970 2400 3080 

X * 
и 
0) 9 
X 
2 
е . 
с 
н 

со 
4 Х14Н14В2М (ЭИ69) 670 1010 1440 2040 2490 3200 
ЭИ612 875 1320 1870 2650 3220 4150 

802 



Продолжение табл. 147 

М22Х 
Х2.5 М24ХЗ М27ХЗ МЗОХ 

Х3,5 
МЗЗХ 
Х3,5 М36Х4 М39Х4 М42Х4.5 М45Х4.5 М48Х5 М52Х5 

281,6 324,3 427,1 519,0 647,2 755,2 908,4 1045 1224 1376 1652 

при температуре стержня болта t = 400° С 

4000 
4310 
4750 
3800 

4610 
4960 
5480 
4380 

6060 
6530 
7220 
5760 

7370 
7950 
8770 
7000 

9 180 
9 900 

10 930 
8 730 

10 730 
11 550 
12 780 
10 200 

12 900 
13 900 
15 350 
12 250 

14 850 
16 000 
17 650 
14 100 

17 400 
18 750 
20 700 
16 550 

19 550 
21 000 
23 250 
18 600 

23 500 
25 300 
27 900 
22 300 

5540 
5520 
5170 

6390 
6360 
5970 

8410 
8370 
7850 

10 230 
10 180 
9 550 

12 730 
12 670 
11 900 

14 900 
14 800 
13 900 

17 900 
17 800 
16 730 

20 600 
20 500 
19 250 

24 100 
24 000 
22 500 

27 100 
26 950 
25 300 

32 800 
32 400 
30 400 

2125 
3860 
4080 
5170 

2430 
4450 
4700 
5980 

3200 
5850 
6190 
7850 

3890 
7110 
7520 
9560 

4 850 
8 850 
9 380 

11 900 

5 660 
10 350 
10 950 
13 900 

6 800 
12 450 
13 150 
16 700 

7 840 
14 300 
15 150 
19 200 

9 180 
16 800 
17 750 
22 500 

10 300 
18 850 
19 950 
25 300 

12 400 
22 600 
24 000 
30 400 

при температуре стержня болта t = 425° С 

1690 
1940 
2250 
2440 
2590 

1950 
2240 
2600 
2820 
2990 

2560 
2940 
3420 
3720 
3930 

3110 
3580 
4150 
4520 
4780 

3880 
4460 
5170 
5620 
5950 

4530 
5210 
6050 
6570 
6950 

5450 
6260 
7270 
7900 
8350 

6270 
7210 
8360 
9080 
9610 

7 350 
8 450 
9 800 

10 650 
11 250 

8 250 
9 480 

11 000 
И 950 
12 650 

9 910 
11 400 
13 200 
14 380 
15 200 

2530 
2680 

2920 
3080 

3840 
4060 

4670 
4930 

5820 
6150 

6800 
7180 

8170 
8620 

9400 
9920 

11 000 
11 600 

12 400 
13 060 

14 850 
15 700 

3860 
4050 
4390 

4450 
4680 
5060 

5850 
6150 
6660 

7110 
7470 
8100 

8 850 
9 300 

10 100 

10 350 
10 890 
11 800 

12 450 
13 100 
14 180 

14 300 
15 050 
16 300 

16 800 
17 650 
19 100 

18 850 
19 800 
21 450 

22 600 
23 800 
25 800 

5490 
5060 

6320 
5840 

8320 
7690 

10 100 
9 340 

12 600 
11 630 

14 700 
13 600 

17 700 
16 340 

20 400 
18 800 

23 900 
22 100 

26 800 
24 780 

32 200 
29 700 

2080 
3860 
4000 
5170 

2400 
4450 
4610 
5980 

3160 
5850 
6060 
7850 

3840 
7110 
7370 
9560 

4 780 
8 850 
9 180 

12 900 

5 590 
10 350 
10 730 
13 900 

6 720 
12 450 
12 900 
16 750 

7 740 
14 300 
14 850 
19 200 

9 050 
16 800 
17 400 
22 500 

10 150 
18 850 
19 550 
25 300 

12 400 
22 600 
23 500 
30 400 

8 0 3 



Резьба М10Х1.5 М12Х1.75 М14Х2 М16Х2 М18Х2.5 М20х2,5 

Площадь сечения в мм* 52,3 76,2 104,7 144,1 175,2 225,2 

Марка стали <*доп на 1 болт 

ЗОХМ 606 900 1260 1760 2140 2740 
35 ХМ 628 922 1270 1760 2140 2740 

s z 
а о о х Ф х 25Х2МФА (ЭИЮ) 940 1400 1950 2710 3300 4230 

s i s ю = 0.0 р 
15Х11МФ 847 1280 1810 2560 3120 4000 

Ф со ь о. \о а о Х18Н10Т 324 502 722 1040 1260 1620 
ь о. \о а о 

ЭИ572 628 952 1360 1940 2360 3040 
4Х14Н14В2М (ЭИ69) 659 1000 1420 2020 2450 3150 
ЭИ612 862 1300 1830 2590 3150 4050 

Марка стали Qdon н а 1 1 болт 

25Х2МФА (ЭИЮ) 838 1220 1670 2300 2800 3600 

SS 15Х11МФ 838 1250 1750 2450 2980 3830 

» 5 « 
« о * а с а 
г а 

Х18Н10Т 
ЭИ572 

324 
618 

495 
938 

712 
1340 

1020 
1900 

1240 
2310 

1600 
2970 

4Х14Н14В2М (ЭИ69) 655 984 1390 1970 2400 3080 
ЭИ612 854 1280 1810 2560 3120 4000 

Марка стали Qdon Ha 1 болт 

25Х2МФА (ЭИЮ) 465 678 800 1280 1560 2000 

S3 15Х11МФ 838 1220 1680 2330 2830 3640 

f S О 
Л О 5 
а о в 
г а 

Х18НЮТ 
ЭИ572 

324 
618 

495 
930 

712 
1320 

1010 
1870 

1220 
2270 

1570 
2930 

4Х14Н14В2М (ЭИ69) 654 983 1380 1940 2360 3040 
ЭИ612 847 1270 1800 2540 3080 3960 

Марка стали Qdon на 1 болт 

SS о х Х18Н10Т 319 487 690 980 1190 1530 

ср
мн

ч<
 

аб
от

ан
 

ви
де

 

ЭИ572 550 830 1170 1650 2010 2590 

ср
мн

ч<
 

аб
от

ан
 

ви
де

 

4Х14Н14В2М (ЭИ69) | 638 960 1350 1900 2310 2980 
н а „ о И о 

ЭИ612 838 1250 1750 2450 2980 3820 

8 0 4 



Продолжение табл. 147 

М22Х 
Х2,6 М24Х8 М27ХЗ МЗОХ 

Х8,5 
МЗЗХ 
Х9»5 М36Х4 М39Х4 М42Х4.5 М45Х4.В М4ВХ5 М52Х6 

281,6 624,8 427,1 519,0 647,2 756,2 906,4 1045 1224 1376 1662 

при температуре стержня болта t -» 450е С 

3430 
3430 

3960 
3960 

5210 
5210 

6330 
6330 

7900 
7900 

9220 
9220 

11 090 
11 090 

12 750 
12 750 

14 950 
14 950 

16 760 
16 760 

20 150 
20 160 

6290 
6000 

6100 
6770 

8030 
7600 

9750 
9240 

12 150 
11 500 

14 200 
13 450 

17 050 
16 150 

19 660 
18 600 

23 000 
21 800 

25 900 
24 450 

31 100 
29 400 

2025 
3800 
3940 
6060 

2335 
4380 
4540 
5640 

3070 
5770 
5980 
7690 

3740 
7000 
7270 
9340 

4 660 
8 730 
9 050 

11 630 

5 440 
10 200 
10 580 
13 600 

6 540 
12 250 
12 710 
16 340 

7 520 
14 100 
14 620 
18 600 

8 810 
16 550 
17 150 
22 100 

9 900 
18 550 
19 250 
24 760 

11 900 
22 300 
23 160 
29 700 

при температуре стержня болта ( « 475е С 

4600 
4760 

5190 
5530 

6820 
7260 

8300 
8840 

10 350 
11 000 

12 100 
12 800 

14 630 
15 400 

16 700 
17 800 

19 600 
20 800 

22 000 
23 400 

26 400 
28 100 

2000 
3720 
3660 
6000 

2305 
4290 
4450 
6770 

3030 
5640 
5850 
7600 

3680 
6850 
7110 
9240 

4 600 
8 550 
6 650 

11 500 

5 360 
9 960 

10 350 
13 450 

6 450 
12 000 
12 450 
16 160 

1 420 
13 800 
14 300 
18 600 

6 700 
16 180 
16 800 
21 800 

9 760 
18 150 
18 850 
24 450 

11 730 
21 800 
22 600 
29 400 

при температуре стержня болта t <*= 500е С 

2600 
4550 

2890 
5250 

3800 
6900 

4620 
8400 

5 760 
10 500 

6 730 
12 200 

8 090 
14 700 

9 300 
16 900 

10 000 
19 800 

12 240 
22 200 

14 700 
26 800 

1970 
3660 
3800 
4660 

2275 
4220 
4380 
5700 

2990 
5540 
5770 
7510 

3635 
6750 
7000 
9120 

4 530 
6 400 
8 730 

11 400 

5 280 
9 820 

10 200 
13 250 

6 350 
11 800 
12 250 
16 000 

7 320 
13 580 
14 100 
18 400 

8 680 
15 900 
16 550 
21 600 

9 630 
17 900 
18 550 
24 200 

11 ЗАО 
21 500 
22 300 
29 100 

при температуре стержня болта t = 525е С 

1915 
3230 
3720 
4750 

2205 
3730 
4290 
5510 

2900 
4910 
6640 
7250 

3530 
6970 
6650 
8820 

4 400 
7 440 
8 550 

11 000 

5 130 
8 700 
9 960 

12 850 

6 170 
10 450 
12 000 
15 450 

7 100 
12 000 
13 800 
17 750 

8 320 
14 100 
16 180 
20 800 

9 350 
15 800 
18 150 
23 400 

И 240 
19 000 
21 800 
26 100 

805 



Резьба М10Х1.Б М12Х1.75 М14Х2 М16Х2 М18Х2.5 М20Х2,5 

Площадь сечения f6 в мм* 52,3 76,2 104,7 144,1 175,2 225,2 

Марка стали Qdon
 на 1 болт 

В
 т

ер
м

ич
ес

ки
 

об
ра

бо
та

нн
ом

 
ви

де
 

Х18Н10Т 
ЭИ572 
4Х14Н14В2М (ЭИ69) 
ЭИ612 

314 
496 
628 
733 

480 
754 
945 

1060 

680 
1070 
1330 
1460 

965 
1510 
1870 
2020 

1170 
1840 
2250 
2455 

1510 
2360 
1920 
3150 

Марка стали Qdon
 на 1 болт 

В
 т

ер
м

ич
ес

ки
 

об
ра

бо
та

нн
ом

 
ви

де
 

Х18Н10Т 
ЭИ572 
4Х14Н14В2М (ЭИ69) 
ЭИ612 

314 
496 
496 
602 

472 
755 
724 
878 

649 
1070 
995 

1200 

950 
1510 
1370 
1660 

1150 
1840 
1660 
2010 

1480 
2360 
2140 
2590 

Марка стали Qdon на 1 болт 

В
 т

ер
м

ич
ес

ки
 

об
ра

бо
та

нн
ом

 
ви

де
 

Х18Н10Т 
ЭИ572 
4Х14Н14В2М (ЭИ69) 
ЭИ612 

262 
496 
392 
523 

381 
755 
571 
762 

523 
1070 
785 

1050 

720 
1510 
1080 
1440 

876 
1840 
1310 
1750 

1130 
2360 
1680 
2250 

Марка стали Qdon
 на 1 болт 

ЭИ612 
В термически 

обработанном виде 
470 685 943 1200 1580 2020 

Марка стали $доп на 1 болт 

ЭИ612 
В термически 

обработанном виде 
418 610 838 1150 1400 1800 

П р и м е ч а н и е . Значения вычислены с точностью до третьего знака, что 

806 



Продолжение табл. 147 

М22Х 
Х2.Б M24X3 M27X3 мзох 

Х3,5 
МЗЗХ 
Х3,5 М36Х4 М39Х4 М42Х4.5 М45Х4.5 М48Х5 М52Х5 

281,6 324,3 427,1 519,0 647,2 755,2 908,4 1045 1224 1376 1652 

при температуре стержня болта t = 550° С 

1885 
2950 
3660 
3940 

2175 
3410 
4220 
4540 

2860 
4480 
5540 
5970 

3480 
5450 
6750 
7270 

4340 
6800 
8400 
9050 

5 060 
7 940 
9 820 

10 590 

6 090 
9 540 

11 800 
12 720 

7 000 
И 000 
13 580 
14 650 

8 200 
12 850 
15 900 
17 100 

9 210 
14 450 
17 900 
19 250 

11 080 
17 350 
21 500 
23 700 

при температуре стержня болта t = 575° С 

1857 
2950 

! 2675 
3240 

2140 
3410 
3080 
3730 

2820 
4480 
4060 
4910 

3420 
5450 
4930 
5960 

4270 
6800 
6150 
7440 

4990 
7940 
7180 
8680 

6 000 
9 540 
8 620 

10 450 

6 900 
11 000 
9 920 

12 000 

8 700 
12 850 
И 600 
14 100 

9 060 
14 450 
13 060 
15 800 

10 900 
17 350 
15 700 
19 000 

при температуре стержня болта t = 600° С 

1408 
2950 
2130 
2820 

1621 
3410 
2430 
3240 

2135 
4480 
3200 
4270 

2595 
5450 
3890 
5190 

3235 
6800 
4850 
6470 

3775 
7940 
5660 
7550 

4540 
9540 
6800 
9084 

5 225 
11 000 

7 840 
10 450 

6 120 
12 850 
9 180 

12 240 

6 880 
14 450 
10 300 
13 760 

8 260 
17 350 
12 400 
16 520 

при температуре стержня болта t — 625° С 

2530 2920 3840 4670 5820 6800 8170 9400 11 000 12 400 14 850 

при температуре стержня болта t — 650° С 

2250 2600 3420 4150 5170 6050 7270 8360 9800 11 000 13 200 

достаточно для практических целей. 
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обеспечивает достаточную прочность, то и усилие, допускаемое 
на болт, можно повысить, умножив данные табл. 148 на коэф-
фициент /С/: 

Здесь d — диаметр резьбы (наружный); 
SM — шаг мелкой резьбы; 
SK — шаг крупной резьбы (по табл. 148). 

При расчете шпилек и болтов на прочность исходят из равно-
мерного распределения напряжений в стержне; в действитель-
ности напряжения распределяются неравномерно как по длине 
свинчивания резьбы (высоте гайки), так и в поперечном сечении. 
Наибольшую нагрузку воспринимает первый со стороны опор 
виток, нагрузка на последующие витки постепенно уменьшается. 

В поперечном сечении стержня болта напряжения также рас-
пределены неравномерно. По краю сечения имеет место повышение 
напряжений, и по внутреннему диаметру резьбы может возник-
нуть зона пластической деформации, что приводит к снижению 
прочности болта. Вместе с тем напряжения, действующие в по-
перечном направлении от усилий со стороны поверхности резьбы 
гайки одновременно с осевым, создают объемную напряженность, 
что увеличивает прочность болта. 

Фактическая площадь поперечного сечения болта несколько 
больше площади круга диаметром йг по внутреннему диаметру 
резьбы. Прочность болта обычно рассчитывают, исходя из сече-
ния по внутреннему диаметру резьбы dly т. е. пользуются фор-
мулой 

По ГОСТу 9253—59 расчет болтов на прочность рекомендуется 
вести по диаметру dH0Mi соответствующему номинальному размеру 
внутреннего диаметра резьбы. Допускаемые отклонения диаметра 
в сторону уменьшения не учитывают, принимая во внимание 
указанные выше факторы. 

Предел прочности металла болтов в связи с влиянием указан-
ных выше факторов на 12—40% выше предела прочности гладких 
цилиндрических образцов, изготовленных из того же материала. 

Влияние перекосов фланцев на прочность болта или шпильки, 
при которых возникают изгибающие напряжения в стержне, 
неодинаково для различных сталей. Высокопрочные стали, хруп-
кие, с пониженной величиной ударной вязкости, более чувстви-
тельны, чем стали вязкие, прочность которых при растяжении 
с перекосом снижается мало. 

d - 1,2273* \2 

d - l , 2 2 7 S K ) )2 

или Kf 
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На высокопрочные болты из малопластичных сталей большое 
влияние оказывает концентрация напряжений в острых углах 
резьбы. Для таких сталей радиусы закруглений в головке болта, 
в резьбе и в месте выхода резьбы в ответственных случаях реко-
мендуется увеличивать на 30—50%. 

При высоких температурах ряд сталей проявляет склонность 
к увеличению хрупкости (в частности Х18Н10Т и некоторые 
другие), что следует учитывать при выборе марок сталей и рас-
чете деталей. 

Болты, изготовленные из титана, имеют вес на 45% меньше 
стальных при высоких антикоррозионных свойствах и могут быть 
использованы при температуре до 500° С. 

При высоких удельных давлениях на поверхностях витков 
резьбы в болтах возникают задиры, и коэффициент трения уве-
личивается до (д. = 0,6 и более. Это явление возникает при на-
грузках на болт, приближающихся к разрушающим. Чтобы 
исключить возможность появления задиров, необходимо выдер-
жать условие, определяемое формулой (исходя из равномерной 
нагрузки витков) 

Qdon^QtJfcfi' 

где Qdon — допускаемая нагрузка на болт в, кГ\ 
Ясж — допустимое удельное давление в кГ1см2; 

f — площадь кольцевой поверхности витка в см2, 
/=0 ,785(^2 — d\) см2\ 

i — число витков. 
При нормальной температуре задиры возникают при удельных 

давлениях qnped на витках: 

Для высоколегированных сталей (кроме Х18Н10Т) . . 2000 кГ/см2 

Для мягких сталей 1200 » 
Для смазанных резьб 2000 » 

При расчете можно принимать 

Я пред Ясж = ' 

где псж — коэффициент запаса, псж = 2,0. 
Материал и конструкция гайки оказывают влияние на равно-

мерность распределения напряжений. Обычно гайки изгото-
вляют из материала более мягкого, чем материал болта, с мень-
шим модулем упругости. Это способствует выравниванию напря-
жений по виткам и уменьшает вероятность схватывания металла 
гайки и болта. Возможность применения более мягкого материала 
для гайки определяется тем, что площадь среза витков у гайки 
больше (по наружному диаметру резьбы), чем у болта (по вну-
треннему диаметру резьбы). 

809 



В процессе изготовления болтов в головке болта в месте сопря-
жения со стержнем могут возникнуть значительные внутренние 
напряжения, поэтому болты являются менее надежным элементом 
крепления, чем шпильки. Кроме того, более соосное приложение 
усилия вдоль стержня, создаваемого гайкой, по сравнению с го-
ловкой болта обеспечивает лучшие условия работы шпильки. 
Учитывая сказанное, во фланцах арматуры для давлений Ру = 
= 40 кГ/см2 и выше следует устанавливать шпильки; болты 

применяются лишь для более низких давлений. 
В соответствии с требованиями Госгортехиадзора для флан-

цевых соединений из аустенитной стали болты, шпильки и гайки 
изготовляются из сталей того же класса. Крепежные детали из 
аустенитной стали для фланцев из углеродистой стали, а также 
иные сочетания (например, фланцы из аустенитной стали, а кре-
пежные детали из перлитной стали) могут быть применены лишь 
в случае работы соединений при постоянной температуре. 

Легированные стали, применяемые для изготовления крепеж-
ных деталей, подвергаются термической обработке — закалке 
и отпуску или нормализации и отпуску. 

4. РАСЧЕТ ФЛАНЦЕВ ПО ДОПУСКАЕМЫМ НАПРЯЖЕНИЯМ 

Наиболее старым из методов расчета фланцев по допускаемым 
напряжениям является метод, предложенный и разработанный 
Бахом. Здесь фланец рассматривается как консольная балка. 
Применяемые при этом формулы для определения необходимых 
усилий затяга фланцевого соединения имеют весьма условный 
характер, а допустимые нагрузки на болты подобраны заниженно, 
с тем чтобы обеспечить возможность нормальной эксплуатации 
фланцевого соединения. Тщательно разработанной научной базы 
этот метод не имеет и в настоящее время не применяется. Этот 
метод был несколько усовершенствован Зибелем в применении 
к стальным фланцам высокого давления. Были введены коэф-
фициенты, учитывающие влияние жесткости кольцевой части при 
скручивании фланца под действием нагрузки на величину напря-
жений в изгибаемых сечениях. Последний метод еще иногда 
применяется. Он разработан применительно к стальным фланцам 
трубопроводов перегретого пара при Методика расчета U о 
состоит в следующем. 

Вычисляют усилие от давления среды 

Qcp = 0,785D2
nP. 

Определяют общую расчетную нагрузку на фланец Q6p = <ЗбРасч
: 

для узких прокладок (линзовых, остроугольных и зубчатых 
с числом зубьев менее 7) 

0,вр = 3,25Qcp; 
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для широких прокладок (паронйтовых, гофрированных, зуб-
чатых с числом зубьев более 7), а также для пришабренных бес-
прокладочных соединений 

Q6p = *,0Qcp. 
Выбирают размеры и число болтов фланцевого соединения 

(можно воспользоваться табл. 148). 
Температура болтов или сквозных шпилек t6 принимается 

равной: 
для соединений с жесткими фланцами (см. рис. 476) 

для соединений со свободными 
фланцами (см. рис. 477) 

где tcp — температура среды. 
Определяется радиальное на-

пряжение в сечении / — / (рис. 497) 
ЬОбрасчХ\К\ 

nh2 (D0 + 2sx) ' 

Определяется осевое напряже-
ние в сечении / — I I 

6 Об расч* 2^2 СТу/ = Tfj— г • Рис. 497. Рассчитываемые сечения 
Л 5 1 ( ^ о + 5 1 ) фланца 

Значения коэффициентов К\ и /С2, учитывающих влияние жест-
кости кольцевой части фланца на его прочность, можно найти 
с помощью графика на рис. 498 или определить по формулам 

^ 3 тп2 + \fimn 
Ах = 1 + 3тп2 + 1,8тп ' 

3 тп2 

1 + 3 т п 2 + 1 , 8 т п ' 
где 

D0 + Si Si т = n ° n ; n = ~r Dh — D0 h 

Длина конусного перехода 

/ ^ 1 , 3 ] / Do 

При расчете свободных фланцев (см. рис. 477), кольцевое на-
пряжение ак определяется по формуле 

Q б расчхв 

2 nW 
811 



где 
__ Рб-Рм . 

Х3 — 2 ' 

w _ (DH-Dc-2d6) К2 

^ ~~ 12 

При выборе допускаемого напряжения запас прочности по 
отношению к пределу текучести во фланцах должен быть не 
менее пт ^ 1,5. 

0,9 

0,8 

0,7 

0,6 

0,5 

Ofi 

0,3 

0,2 

^ 0,1 0,2 0,3 Ofi 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1fi %1 1,2 1,3 1fi 1,5 1,6 1,7 1,8 1,9 2ft 2,1 2,2 2,3Zfi2J5 
m 

Рис. 498. Значения коэффициентов: 
КГ, KI 

Значения коэффициентов Ki и К2 получены для стальных флан-
цев трубопроводов перегретого пара. 

Наиболее обоснованным является метод расчета, разработан-
ный Уотерсом и др. и построенный на применении теории изгиба 
круглых пластин. Влияние переходных частей и жесткости коль-
цевой части учитывается введением соответствующих коэффи-
циентов. 

Расчет на основе этого метода в несколько упрощенном виде 
для фланцев конструкций, указанных на рис. 476 и 477, при диа-
метрах проходов D0 1200 мм выполняется в такой последова-
тельности. 

Определяется необходимое усилие затяга прокладки QH1 
согласно данным, приведенным в п. 2. 
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Выбирается число болтов и определяется их диаметр в соот-
ветствии с данными, приведенными в п. 3. 

Определяется расчетное усилие, по которому и производится 
расчет фланца (см. п. 3) 

п _ Q6 + Qep 
Vc расч — 2 ' 

Допускаемая нагрузка на болты учитывается в связи с тем, 
что фактическое усилие затяга не может точно соответствовать 
расчетному, а создается рабочим в зависимости от размера бол-
тов. Оно может иметь отклонения, зависящие от опыта и квалифи-
кации обслуживающего персонала. 

При наличии усилий и моментов, возникающих во фланцевом 
соединении от действия веса трубопровода или других присоеди-
нительных частей, влияние их должно быть учтено дополнительно. 
Усилие вдоль шпинделя Q0 при расчете средних фланцев вентилей 
и задвижек входит в усилия QH и Q6p. 

Р а с ч е т к р у г л ы х ж е с т к и х ф л а н ц е в конструк-
ций, приведенных на рис. 476, выполняется следующим образом. 

Вычисляются усилия, действующие на фланец: 
усилие от давления среды 

Qcp = 0,785D„P кГ\ 
реакция прокладки 

Rn = Q6Pac4— (1— л) Qcp 
расчетное усилие, передаваемое болтами на фланец, 

п _ Qe + Qtp 
W.6 расч — 2 ' 

Определяется условный момент по формуле 
. , QcpXc + RnXfi 
Mo = П • см/CM] 

здесь 
Рб — Р0 — Si 

ХС — 2 

__ Рб—Рп 
ХП — 2 

D0 — диаметр отверстия трубы в см. 
Вычисляются действующие напряжения (рис. 499): 
осевое 

_ (М0 °° ~~ к Г / с м 2 > 

радиальное 
+ l ) М0 

°р = IhT кГ/™2'> 
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кольцевое 
YMn 

h2 zop кГ/см2; 

где f — коэффициент поправки напряжений, завися-
щий от отношений sjs и 1УН0; принимается 
по диаграмме на рис. 500; s — толщина стенки 
трубы в см; 1У — длина горловины в см; 1у — 
условная длина, /0 = 1 fD 0 s] 

— толщина стенки горловины в см; 

L — коэффициент, L = hl ^ + 4~> d — коэффи-

циент, d =-у l0s2; 
р 

I — коэффициент, / = -у-; F — коэффициент, при-
*о 

нимается по диаграмме на рис. 501; 
А — толщина фланца в см; 
V — коэффициент, принимается по диаграмме на 

рис. 501; 
Т, U} Y, Z — коэффициенты, принимаются в зависимости от 

DH k = Do 

Рис. 499. Действие напряжений во фланце 

Формулы для определения коэффициентов Т, U, У, Z имеют вид: 

* » ( l + 4 f 6 1 + l l g / Л - 1 
7 = 3 V 1 _ " v J -

U 

Y = 

= 3 Jt(l + — l ) ( fc 2 - l ) » 

[(1 —V) + 4,6(1 
JX (АГ — 1 ) 

для стали v = 0,3. 
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Величины коэффициентов Т, U> У и Z для стальных фланцев 
можно принимать по данным рис. 502. 

Для чугунных фланцев этот метод расчета можно применять 
лишь условно, так как он разработан применительно к стальным 

f 
25 

$ 

Рис. 500. Значения коэффициента / 
£ 

При расчете принимается: минимальное значение /= 1; при — = 1 
/= 1; для свободных фланцев / — 1 

фланцам, без учета особенностей чугуна как конструкционного 
материала. Однако отсутствие более точного метода расчета чу-
гунных фланцев заставляет считать целесообразным использова-
ние этого метода с соответствующими поправками, связанными 
со значением v для чугуна. 

Использование данного метода с применением значений Т, 
U, Y и Z, приведенных на рис. 503, дало в ЦКБА удовлетвори-
тельные результаты. 
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50-
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28-
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18 -
16 -
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Рис. 502. Значения коэффициента T, Ui V и Z для стальных фланцев 

130 1,41,Щ5 1,6 1,8 2,0 2,4 3,0 3,5 4,0 5,0 
К 





Во фланцах допускаются следующие напряжения 

Кроме того, должно быть выдержано условие 
Оо_±_Ор . . О0 -f Ок ^ . 

2 ^ ®допу 2 ^ идопг 

Р а с ч е т к р у г л ы х с в о б о д н ы х ф л а н ц е в кон-
струкций, приведенных на рис. 477, выполняется следующим 
образом. 

Усилие, действующее на фланец (см. п. 3), 
п __ Qo + Qep 
Vo расч — 2 * 

Условный момент 
М0= Qe расч^О кГ-см; 

_ Рб—Рм 
х0 — 2 

р. Рк + Рс 

где D6 — диаметр окружности расположения болтов; 
DM — средний диаметр кольцевой опорной поверхности фланца 

(для резьбовых фланцев — средний диаметр резьбы). 
Действующие напряжения во фланце (а0 = 0 и ар = 0) 

а,с = ф кГ1см*' 
где V — коэффициент для стальных фланцев (рис. 502); при 

определении Y принимается k = Uc 
h — толщина фланца в см\ 
Ф — коэффициент, учитывающий ослабление фланцев от-

верстиями, 
__ Рн — Рс 

Рн— Pc — d> 
DH — наружный диаметр фланца в см\ 

d — диаметр отверстий под болты в см. 
Помимо проверки толщины фланца должна быть проверена 

прочность элементов, связывающих фланец с трубой: заплечика 
(рис. 477, /), кольца (рис. 477, / / ) , резьбы (рис. 477, III). 

Сравнивая рассмотренный метод расчета с консольным, можно 
отметить, что он более точно отражает влияние многих факторов 
на величину напряжений, возникающих во фланце; однако при 
расчете по этому методу толщины фланцев часто получаются 
несколько большими, чем при расчете по консольному методу. 

В табл. 149 указаны стали, применяемые в корпусах и фланце-
вых соединениях, и пределы их применения. 
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Таблица 155 
Стали, применяемые для корпусных деталей 

и фланцевых соединений 

Марка стали 
Рекомендуемые 

пределы примене-
ния до ty °С 

Область применения 

20Л-Ш 
25Л-1Н 
20ХМЛ 
20ХМФЛ 

Отливки 

- 4 0 ; + 4 2 5 
—40; + 4 2 5 
—40; + 5 4 0 

575 

Арматура общего назна-
чения и для энергетиче-
ских установок 

Х5ТЛ 
Х5МЛ 
Х5ВЛ 
Х8ВЛ 

425 
550 
550 
575 

Арматура установок неф-
теперерабатывающей про-
мышленности 

5Х18Н9Л 
10Х18Н9ТЛ 
10Х18Н12МЗТЛ 
10Х18Н12М2ТЛ 
10Х18Н4Г4Л 

—196; + 7 0 0 
- 1 9 6 ; + 7 0 0 
—196; + 6 5 0 
—196; + 6 5 0 

350 

Арматура для химиче-
ских установок и высоких 
температур 

5Х2ЭН28МЗДЗЛ 
ЭИ654ЛК 
5Х23Н28М2ТЛ 

100 
80 

100 

Арматура для химиче-
ских установок 

Поков 

ВМСт.Зсп 
ВКСт.Зсп 
ВМСт.4сп 
ВКСт.4сп 
ВМСт.бсп 
ВКСт.бсп 
М21 
25 
40 
40Х 

ки, штамповки и п 

- 3 0 ; + 3 0 0 

- 3 0 ; + 3 0 0 

—30; + 3 0 0 

- 3 0 ; + 3 0 0 
- 4 0 ; + 4 5 0 
—40; + 4 5 0 

450 

рокат 

Арматура общего назна-
чения и для энергетиче-
ских установок 
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Продолжение табл. 147 

Марка стали 
Рекомендуемые 

пределы примене-
ния до t , °С 

Область применения 

Поковки, штамповки и прокат 

16М 450 
15ХМ 540 
35ХМ 500 
12ХМФ 575 
25Х2МФА 530 

Арматура общего назна-
чения и для энергетиче-
ских установок 

ЭИ578 
Х17 
Х18 
1Х17Н2 
2X13 
5Х23Н28МЗДЗ 
ЭИ654 

550 
450 
450 
400 
425 
100 
100 

Арматура для химиче-
ских установок 

5Х23Н28МЗДЗТ 
0Х18Н10Т 
Х18Н10Т 
Х18Н12М2Т 
Х18Н12МЗТ 

-196; +400 
-196; +600 
-196; +700 
-196; +600 
-196; +600 

Арматура для химиче-
ских установок низких и 
высоких температур 

ЭИ612 
1Х13Н16Б 
1Х13Н18В2Б 
1Х18Н12Т 
1Х14Н14В2М 
1Х14Н14В2МТ 

650 
600 
650 
700 
700 
700 

Арматура для высоких 
температур 

П р и м е ч а н и я : 
1. Стали легированные и высоколегированные применяются в термически 

обработанном виде. 
2. Стали, легированные никелем, применяются лишь в технически обосно-

ванных случаях и на основании соответствующего разрешения. 

Величины допускаемых напряжений од0П для стальных флан-
цев приведены в табл. 150 и 151, а для чугунных фланцев — 
в табл. 152. 
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Расчетные значения механических характеристик сталей, 
и допускаемые напряжения ог̂ л 

4) « £ 
as л я * 

Температура мате 

Марка стали 

4) « £ 
as л я * Марка стали 
5211",. 

< У Н Ь 
20 200 225 250 275 300 325 350 

20Л-1П 

Ов 
от 

<*пл 

42,0 
22,0 

36,0 
18,0 

36,0 
18,0 

36,0 
17,0 

36,0 
16,5 

35,0 
16,0 

35,5 
16,0 

34,0 
15,5 

адл 
(Удоп 9,2 9,2 9,2 9,0 8,6 8,0 7,7 7,3 

25Л-Ш 

(Ув 
°г 
<Упл 

45,0 
24,0 

37,0 
19,0 

37,0 
19,0 

37,0 
18,5 

37,0 
18,0 

37,0 
17,5 

36,5 
17,5 

36,0 
17,0 

<Удл 
<Удоп 10,2 10,2 10,2 10,0 9,5 8,7 8 , 2 7,7 

20ХМЛ 

(Ув 
(Ут 
(УПА 

47,0 
25,0 

45,0 
23,0 

45,0 
23,0 

45,0 
23,0 

45,0 
23,0 

45,0 
23,0 

45,0 
23,0 

45,0 
23,0 

(Удл 
(Удоп 11,5 11,0 11,0 11,0 11,0 11,0 11,0 11,0 

20ХМФЛ 

(Ув 
(Ут 
(Упл 

50,0 
32,0 

48,0 
26,0 

48,0 
26,0 

48,0 
26,0 

48,0 
26,0 

48,0 
26,0 

48,0 
26,0 

48,0 
26,0 

(Удл 
(Удоп 12,5 12,5 12,5 12,5 12,5 12,5 12,5 12,5 

10Х18Н9ТЛ 

(Ув 
(Ут 
(Упл 
(Удл 
(Удоп 

55,0 
20,0 

50,0 
20,0 

48,0 
19,5 

45,0 
19,0 

42,0 
18,5 

40,0 
17,8 

38,0 
17,0 

35,0 
16,2 

(Ув 
(Ут 
(Упл 
(Удл 
(Удоп 11,0 11,0 11,0 11,0 11,0 11,0 11,0 11,0 

5Х2ЭН28МЗДЗЛ (Ув 
(Ут 
(Удоп 

45,0 
20,0 
11,0 

ЭИ654ЛК 
(Ув 
(Ут 
(Удоп 

50,0 
25,0 
12,0 

5Х23Н28М2ТЛ 
(Ув 
(Ут 
(Удоп 

45,0 
25,0 
11,5 
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Таблица 155 
применяемых для отливок арматуры, 
в литых стальных фланцах 

риала фланца в °С 

375 400 425 450 475 500 525 550 575 600 625 650 675 700 

31,0 
15,5 

28,0 
15,0 
6,6 

25,0 
14,0 
5,2 

22,0 
13,0 
3,9 

21,0 
12,5 
3,7 

20,0 
12,5 
3,6 

19,0 
12,0 

18,0 
11,5 

14,0 
9,5 

10,5 
8,3 

7,1 7,0 6,0 4,5 3,8 

34,0 
16,5 

7,4 

31,0 
16,0 
7,0 

15,3 
7,2 

27,0 
15,0 
5,5 

12,0 
6,1 

23,0 
14,0 
4,0 
9,5 
4,5 

23,0 
13,5 
3,8 
7,0 
3,8 

23,0 
13,0 
3,6 
4,8 

21,0 
12,5 

20,0 
12,0 

15,0 
10,0 

11,0 
8,5 

45,0 
23,0 

11,0 

45,0 
23,0 

11,0 

44,0 
23,0 

11,0 

44,0 
22,0 

10,5 

42,0 
20,5 
15,0 
24,5 
10,5 

40,0 
20,0 

8,6 
17,0 
8,5 

37,0 
19,0 
5,0 

10,5 
5,5 

34,0 
18,0 
2,9 
6,0 
3,1 

48,0 
26,0 

12,5 

48,0 
26,0 

12,5 

47,0 
26,0 

12,5 

46,0 
26,0 

12,5 

46,0 
25,0 
11,0 
24,0 
12,0 

44,0 
25,0 
11,0 
21,0 
10,5 

38,0 
23,5 
10,5 
17,0 
8,5 

32,0 
22,0 

5,0 
12,0 
5,5 

30,0 
22,0 

3,0 
7,0 
3,2 

28,0 
22,0 

4,0 

26,5 
21,0 

25,0 
20,0 

23,5 
19,5 

22,3 
19,3 

35,0 
15,5 

10,5 

35,0 
15,0 

10,5 

34,0 
14,8 

10,5 

34,0 
14,5 

10,0 

33,0 
14,2 

9,5 

33,0 
14,0 
10,0 

9,0 

32,0 
13,7 
9,0 

8,0 

30,0 
13,5 
8,5 

14,0 
7,2 

29,0 
13,2 
7,7 

13,0 
6,5 

28,0 
13,0 
6.4 
9.5 
5,0 

27,0 
12,5 
5,0 
8,0 
4,5 

26,0 
12,0 
4,0 
4,5 
2,8 

24,0 
11,5 

4,0 

23,0 
11,0 

3,6 
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Расчетные значения механических характеристик сталей, 
штамповок, проката, и допускаемые напряжения от̂ ол 

Марка стали я я Я « 

Температура мате 

Марка стали 
* <У X с 
V * a 3 < * /ъ < о н b 

20 200 225 250 275 300 325 350 

ВМСт.Зсп 
ВКСт.Зсп 

ст* 

^доп 

46,0 
23,0 

9,5 
20,0 

9,0 
19,0 
9,0 

18,0 
8,5 

16,5 
8,0 

15,5 
7,5 

14,0 13,0 

ВМСт.4сп 
ВКСт.4сп 

ов 
ат 
Одоп 

42,0 
24,0 
10,0 

22,0 
9,5 

21,0 
9,5 

20,0 
9,0 

18,5 
8,5 

17,0 
8,0 

15,5 14,0 

ВМСт.бсп 
ВКСт.бсп 

ов 

Одоп 

50,0 
27,0 
11,0 

24,0 
10,5 

23,0 
10,0 

21,0 
9,5 

19,0 
9,0 

17,5 
8,5 

16,0 15,0 

20, М21 

ов 
От 

Опл 
Одл 
Одоп 

42,0 
24,0 

11,0 

42,0 
22,0 

11,0 

42,0 
20,0 

11,0 

42,0 
19,0 

11,0 

42,0 
18,0 

10,8 

42,0 
17,0 

10,3 

42,0 
16,0 

9,5 

42,0 
15,0 

9,0 

25 

ов 
От 

48,0 
28,0 

48,0 
24,0 

48,0 
22,0 

48,0 
21,0 

48,0 
20,0 

48,0 
19,0 

48,0 
18,0 

46,0 
17,0 

25 Опл 
Одл 
Одоп 11,8 11,8 11,8 11,8 11,5 10,9 10,3 9,7 

16М 

ов 
От 

Опл 
Одл 
Одоп 

40,0 
22,0 

40,0 
22,0 

40,0 
22,0 

40,0 
22,0 

40,0 
22,0 

40,0 
20,0 

40,0 
17,0 

40,0 
16,0 

ов 
От 

Опл 
Одл 
Одоп 10,7 10,7 10,7 10,7 10,7 10,7 10,7 10,7 

15ХМ 

ов 
Ог 

Опл 
Одл 
Одоп 

44,0 
22,0 

11,8 

43,0 
22,0 

11,8 

43,0 
22,0 

11,8 

43,0 
22,0 

11,8 

42,0 
21,0 

11,8 

42,0 
21,0 

11,8 

41,0 
21,0 

11,8 

41,0 
20,0 

11,8 
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применяемых для арматуры из поковок, 
во фланцах этой арматуры 

Таблица 155 

риала фланца в °С 

375 400 425 450 475 500 525 550 5/5 600 625 650 675 700 

12,0 

13,2 

14,0 

39,0 
14,0 

8,4 

36,0 
13,0 
10,0 

7,9 

33,0 
12,0 
7,5 

7,4 

30,0 
11,5 
5,0 
8,0 
5,6 

27,0 
11,0 
3,6 
6,0 
4,0 

23,0 
10,0 
2.5 
3.6 
3,0 

20,0 
9,0 

18,6 
8,0 

16,0 
6,8 

14,2 
5,6 

45,0 
16,0 

44,0 
15,0 
10,5 

40,0 
14,5 
8,0 

37,0 
14,0 
5,3 

35,0 
13,0 
3,6 

32,0 
12,0 
2,5 

28,0 
11,0 

25,0 
10,0 

22,0 
9,5 

18,0 
9,0 

9Л 8,5 7,8 5,9 4,2 3,0 — — — — 

40,0 
16,0 

10,7 

40,0 
16,0 

10,7 

39,0 
16,0 
15,0 

10,5 

38,0 
16,0 
11,0 

10,0 

37,0 
16,0 
8,5 

9,0 

36,0 
16,0 
6,0 

12,0 
6,6 

34,0 
16,0 
4,5 
9,0 
4,5 

32,5 
16,0 
3,0 
6,5 

30,0 
16,0 

4,5 

28,0 
16,0 

3,0 

40,0 
20,0 

11,8 

40,0 
20,0 

11,8 

40,0 
20,0 
15.5 

11.6 

40,0 
20,0 
12,0 
24,0 
11,4 

39,0 
20,0 
10,0 
18,0 
11,0 

39,0 
19,0 
8,0 

11,0 
9,0 

38,0 
19,0 
5.3 
8,0 
6.4 

37,0 
19,0 
4,5 
5.3 
4.4 

34,0 
18,0 

30,0 
18,0 
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Марка стали 

• х** . * * 
0J Я я ^ -» 
X я X * 

Температура мате 

Марка стали Я X Н д 
« У -* 0) X С Is 
< о н b 

20 200 225 250 275 300 325 350 

12ХМФ 

ов 
от 
Опл 
Одл 
Одоп 

45,0 
23,0 

11,2 

42,0 
21,0 

11,2 

42,0 
21,0 

11,2 

42,0 
20,0 

11,2 

41,0 
20,0 

11,2 

41,0. 
19,0 

11,2 

41,0 
19,0 

11,2 

41,0 
19,0 

11,2 

2X13 

ов 
От 
0пл 
Одл 
Одоп 

66,0 
45,0 

65,0 
42,0 

63,0 
41,5 

61,0 
41,0 

58,0 
40,5 

55,5 
40,0 

53,5 
40,0 

53,0 
39,5 

ов 
От 
0пл 
Одл 
Одоп 15,0 15,0 15,0 15,0 15,0 15,0 14,5 14,5 

Х18Н10Т 

Ов 
0, 
Опл 
Одл 
Одоп 

55,0 
20,0 

52,0 
20,0 

50,0 
19,5 

48,0 
19,0 

47,0 
18,5 

46,0 
17,8 

46,0 
17,0 

45,0 
16,2 

Ов 
0, 
Опл 
Одл 
Одоп 12,5 12,5 12,5 12,5 12,5 12,5 12,5 12,5 

Х18Н12М2Т 
Х18Н12МЗТ 

Ов 
Ог 

0Пл 
Одл 
Одоп 

55,0 
22,0 

46,3 
17,6 

46,3 
17,0 

46,3 
17,0 

46,2 
16,9 

46,2 
16,9 

46,0 
16,5 

46,0 
16,0 

Ов 
Ог 

0Пл 
Одл 
Одоп 9,0 9,0 9,0 9,0 8,5 8,5 8,5 8,5 

ЭИ612 

ов 
От 
Опл 
Одл 
Одоп 

75,0 
40,0 

72,0 
40,0 

72,0 
40,0 

72,0 
40,0 

71,0 
40,0 

70,0 
40,0 

70,0 
40,0 

70,0 
40,0 

ов 
От 
Опл 
Одл 
Одоп 17,0 17,0 17,0 17,0 17,0 17,0 17,0 17,0 

1X18Н12Т 

ов 
от 
Ощ 
вдл 
®доп 

55,0 
23,0-

52,0 
22,0 

50,0 
21,0 

48,0 
20,0 

47,0 
20,0 

46,0 
19,5 

46,0 
19,0 

45,0 
m 

ов 
от 
Ощ 
вдл 
®доп 12,5 12,5 12,5 12,5 12,5 12̂ 5 12,5 12,5 

П р и м е ч а н и я : 
1. а — предел текучести, соответствующий 0,2% остаточного относительного 
2. опл — предел ползучести, соответствующий скорости ползучести 1-10~7 

3. — предел длительной прочности при длительности нагружения в 
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Продолжение табл. 147 

риала фланца в °С 

375 400 425 450 475 500 525 550 575 600 625 650 675 700 

41,0 
19,0 

11,2 

40,0 
18,0 

11,2 

39,0 
17,5 

11,2 

38,0 
17,0 

11,2 

35,0 
17,0 
18,0 
20,0 
11,0 

32,0 
17,0' 
14,0 
17,0 
9,3 

31,5 
17,0 
11,0 
14,0 
7,1 

31,0 
16,5 
8,0 

11,0 
5,5 

4,0 
6,0 

53,0 
39,5 

14,5 

53,0 
39,0 

14,5 

51,0 
38,5 

14,0 

48,0 
38,0 
12,8 
26,0 
12,0 

47,0 
37,0 
7,6 

18,0 
9,0 

44,0 
36,5 
4,8 

16,0 
5,6 

40,0 
34,5 
4,0 
8,0 
4,5 

35,0 
28,5 

3,0 

3,2 

45,0 
15,5 

12,5 

44,0 
15,0 

12,0 

44,0 
14,8 

11,5 

44,0 
14,5 

11,0 

43,0 
14,2 

10,5 

43,0 
14,0 
10,0 

10,0 

42,0 
13,7 
9,0 

9,2 

40,0 
13,5 
8,5 

14,0 
8,0 

38,0 
13,2 
7,7 

13,0 
7,5 

36,0 
13,0 
6.4 
9.5 
5,8 

36,0 
12,5 
5,0 
8,0 
4,5 

35,0 
12,0 
4,0 
4,5 
2,8 

34,0 

4,0 

30,0 

3,6 

45,8 
15,5 

8,0 

45,6 
15,0 

8,0 

45,3 
14,5 

7,5 

45,0 
14,0 

7,5 

44,5 
13,8 

7,2 

44,0 
13,5 

7,2 

43,5 
13,2 

7,0 

43,0 
13,0 
11,2 
24,0 
7,0 

41,0 
12,8 
8,5 

17,5 
7,0 

40.4 
12.5 
6,5 

13,0 
6,5 

5,8 
10,0 
5,5 

W 
6,6 
4,0 

4,3 
4,5 

3,5 
2,8 

69,0 
40,0 

17,0 

68,0 
40,0 

17,0 

68,0 
40,0 

17,0 

67,0 
40,0 

17,0 

66,0 
39,0 

16,5 

65,0 
38,0 

16,0 

65,0 
38,0 

16,0 

64,0 
38,0 

15,0 

63,0 
37,0 

22,5 
12,0 

61,0 
36,0 
20,0 
20,0 
11,0 

54,0 
36,0 
16,0 
18,0 
10,0 

49,0 
35,0 
13,0 
16,0 
9,0 

46,0 
35,0 
10,0 

44,0 
35,0 
8,6 

45,0 
18,0 

44,0 
17,5 

44,0 
17,0 

44,0 
16,0 

43,0 
16,0 

43,0 
15,5 

41,5 
15,1 

40,0 
14,8 

39,0 
14,5 

38.0 
14.1 

35,0 
13,8 

32,0 
13,6 

30,0 
13,4 

28,0 
13,2 

12,5 12,0 11,5 11,0 10,5 10,0 9,5 9,0 8,5 
13,5 
6,8 

10,0 
5,2 

7,5 
4,0 — — 

удлинения. 
мм/ММ' м. 
100 ООО ч. 
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Таблица 155 
Расчетные значения механических характеристик чугунов, 
применяемых для отливок арматуры общего назначения, 

и допускаемые напряжения в чугунных фланцах 

Марка чугуна 

ё о а о. « 
ь 

Si a 
ь 

с 
ь* 

Пределы применения 

в кГ/ммг давления до 
Ру в кГ/см* температуры 

в °С 

СЧ15—32 15 32 6,4 

Чугун 
серый 

СЧ18—36 18 36 — 7,2 
Чугун 
серый СЧ21 — 40 21 40 — 8,0 16 —15; + 3 0 0 Чугун 
серый 

СЧ24—44 24 44 — 8,5 
СЧ28—48 28 48 — 9,0 

Чугун 
высоко-
прочный 

В 445—5 
ВЧ40—10 

45 
40 

70 
85 

32 
30 

10,2 
10,0 

25 —15; + 3 0 0 

Чугун 
ковкий 

80 мм 

Ру^ 
^40 кГ/см2 

400 

Чугун 
ковкий КЧ30—6 30 21 8,5 Dy= 100+ 

-г-150 мм 
ру= 

= 2 5 кГ/см2 

300 

КЧЗЗ—8 33 — 23 9,5 

При определении значений принималось: 

°доп (т) = — допускаемое напряжение по пределу теку-пг 

чести, я г ^ 2 , 0 - М , 7 5 ; 

°доп(в) = — допускаемое напряжение по пределу проч-ее 
ности, яв 5*4,0; 

адоп(пл) = допускаемое напряжение по пределу ползу-Ппл 
чести, ппл = 0,9-ь- 1,0 при скорости ползу-
чести Ы О " 7 мм!мм-ч\ 

°допш = допускаемое напряжение по пределу длитель-Пдл 
ной прочности, п д л ^ 2,0 при длительности 
нагружения в 100 000 ч. 
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В качестве допускаемого напряжения одоп принималось наи-
меньшее из полученных. 

Величины запасов прочности для болтов и фланцев включают 
в себя также запасы на возможное влияние следующих факторов: 
а) превышение усилия затяжки над расчетным, что может иметь 
место при отсутствии динамометрических ключей, недостаточно 
качественной прокладке и наличии дефектов механической обра-
ботки уплотняющих поверхностей фланцев; б) возникновение 
дополнительных напряжений от перекоса опорных поверхностей 
гаек в связи с деформацией фланцев; в) возникновение дополни-
тельных напряжений в связи с влиянием веса трубопровода, 
создающего моменты и усилия, воспринимаемые болтами фланце-
вого соединения; г) появление дополнительных напряжений 
из-за удлинений трубопровода, разности температур фланца и 
болта, что приобретает особо важное значение в периоды про-
грева трубопровода; д) периодическое или разовое повышение 
давления в результате изменения напора или действия гидравли-
ческого (непрямого) удара; е) колебания в величинах прочности 
металла и возможности дефектов в изготовлении болтов. 

Все перечисленное требует увеличения запаса прочности. 
Однако имеются и такие факторы, которые позволяют в отдель-
ных случаях снизить запасы прочности во фланцах и болтах. 

Величина запаса прочности диктуется не только величиной 
действующих сил, но и характером этих сил, который опреде-
ляется результатами и степенью опасности их действия. Так, 
усилие от действия гидравлического давления в арматуре, соз-
даваемого ручным (или приводным) насосом без аккумулятора, 
менее опасно для обслуживающего персонала, чем усилие от 
давления, создаваемого сжатым воздухом. В первом случае при 
возникновении трещины в арматуре давление быстро падает и 
разрушение детали не создает угрозы обслуживающему персоналу, 
во втором случае разрушение деталей (в особенности хрупких — 
чугунных) создает реальную угрозу для рабочего, обслуживаю-
щего установку. 

Усилия, действующие во фланцевом соединении, также можно 
разделить на усилия, представляющие меньшую угрозу для ра-
боты фланцевого соединения (Rn)> и на усилия, имеющие более 
опасный характер (Qcp). 

В процессе эксплуатации реакция прокладки Rn, как правило, 
может изменяться только в сторону уменьшения, а при возник-
новении опасного состояния соединения (при чрезмерной дефор-
мации фланцев или болтов под действием увеличенной суммар-
ной нагрузки на фланец) величина Rn либо уменьшается, либо 
сохраняет свое значение, но при этом происходит перераспреде-
ление удельных давлений на отдельных участках прокладки. 
Реакция Rn всегда является результатом действия других сил — 
упругости болтов, фланцев и прокладки или действия среды, 
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а работа, которую она может совершить, ничтожно мала. Вели-
чина Qcp изменяется пропорционально изменению давления, 
и при пусках или остановке агрегатов, открывании и закрывании 
арматуры кратковременное повышение давления может дости-
гать значительной величины. При возникновении опасного состоя-
ния соединения величина Qcp может сохранить свое значение вплоть 
до разрушения фланцевого соединения. 

Таким образом, в процессе эксплуатации разрушения флан-
цевого соединения в связи с действием реакции прокладки Rn 
произойти не может. Действие усилия Qcp при повышении давле-
ния или ослаблении соединения вследствие повышения темпера-
туры, либо дефектов изготовления фланцевого соединения и т. п., 
может вызвать нарушение плотности или разрушение деталей 
соединений. Следовательно, Qcp является активной силой, реак-
ция прокладки Rn — пассивной силой. Представим себе фланце-
вое соединение низкого давления при малой величине Dyy у кото-
рого отношение Qcp/Rn невелико. В таком соединении колебания 
давления вызовут очень малые изменения напряжений в болтах, 
запас прочности в процессе эксплуатации будет сохранять свое 
значение. Поскольку запас прочности в таком соединении выдер-
жан по отношению к пассивной силе, не представляющей опас-
ности для прочности деталей, такое соединение имеет очень высо-
кую степень надежности. Во фланцевых соединениях низкого 
давления при больших диаметрах прохода Dy отношение QcplRn 
велико. Колебания давления в таком соединении вызовут почти 
пропорциональное увеличение нагрузки на болты, в особенности 
при упругих резиновых уплотнениях. Запас прочности в таком 
соединении по отношению к действующей величине силы в про-
цессе эксплуатации будет изменяться. Принят он относительно 
опасной активной силы, действие которой может вызвать разру-
шение фланца. Следовательно, при формально одинаковых зна-
чениях запаса прочности для обоих фланцевых соединений пер-
вое соединение имеет «реально» больший запас прочности и пред-
ставляет меньшую опасность в смысле разрушения, чем второе. 

При выборе запасов прочности величина отношения QcpIRn 
может уточнить условия работы фланцевого соединения и позво-
лит принять более обоснованные величины запасов прочности. 

5. РАСЧЕТ ФЛАНЦЕВ ПО ПРЕДЕЛЬНЫМ НАГРУЗКАМ 

В настоящее время в машиностроении успешно применяется 
метод расчета на прочность по предельным нагрузкам; он значи-
тельно упрощает решение сложной задачи определения прочных 
размеров фланцевого соединения. Сложную пространственную 
картину напряжений, возникающих во фланце при его нагрузке, 
трудно аналитически изучить, так как тензометрирование или 
моделирование их чрезвычайно затруднено. Кроме того, при 
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расчете фланцев по наибольшим напряжениям для пластичных 
материалов не могут быть допущены местные высокие напряже-
ния и некоторые местные пластические деформации, хотя они не 
имеют существенного значения для прочности фланца, так как 
носят местный характер, а также в силу того, что явление релак-
сации напряжений со временем снижает их величину. В то же 
время, пользуясь даже наиболее современным математическим 
аппаратом для расчета фланцев и теорией тонких оболочек, 
мы получаем результаты, очень далекие от точных. 

Например, рассматривать фланец толщиной 80—100 мм как 
тонкую пластину можно лишь условно. Правда, все отступления 
теоретической схемы от дейст-
вительности более или менее 
успешно компенсируются введе-
нием поправочных коэффициен-
тов, но это очень усложняет 
схему расчета и не всегда обеспе-
чивает достаточную точность. 

Расчет фланцев по предель-
ным нагрузкам основан на более 
простых и четких принципах. 
Впервые этот метод в примене-
нии к фланцам был предложен 
Л. М. Качановым и разработан 
совместно с А. А. Захаровым. 
Теоретические предпосылки при 
этом методе расчета также исходят из теории тонких пластин, 
но искажения, вносимые в расчет вследствие значительной тол-
щины фланцев, носят иной характер и не играют такой сущест-
венной роли, как в предыдущих методах. 

График зависимости прогиба f фланца из пластического мате-
риала (сталь) от нагрузки изображен на рис. 504. Указанная на 
графике зависимость подтверждается экспериментами. 

Из графика видно, что до точки т во фланце действуют упру-
гие деформации, которые на участке тп переходят в пластиче-
ские. Можно считать условно, что в точке п образуется пластиче-
ский шарнир, в результате чего дальнейший прогиб фланца 
увеличивается при сравнительно небольшом увеличении на-
грузки. 

Расчетной величиной является предельная нагрузка Qnped, 
создающая пластический шарнир. 

Расчет деталей по предельным нагрузкам по сравнению с ме-
тодом допускаемых напряжений дает разницу в размерах сечений 
в тех случаях, когда напряжение распределено неравномерно 
по сечению детали. 

Так, например, для балки, лежащей на двух опорах и нагру-
женной сосредоточенной нагрузкой Q, предельное состояние для 

Рис. 504. Кривая прогиба балки при 
увеличении нагрузки 
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расчета по методу допускаемых напряжений наступит тогда, когда 
напряжение в крайних волокнах достигнет предельно допустимой 
величины. Для хрупких материалов это условие действительно 

ограничивает несущую способность балки, так как дальнейшее 
увеличение нагрузки может вызвать появление трещин и после-
дующее разрушение детали. 

Для пластичных материалов при этом условии не будет исчер-
пана несущая способность балки, так как по мере увеличения 

О 0,2 0,4 0,8 0,8 1,0 1,2 
f , мм 

Рис, 506. График изменения прогиба фланца с резь-
бой М80ХЗ при увеличении нагрузки 

нагрузки крайние волокна начнут пластически деформироваться 
в связи с перераспределением напряжений. Несущая способность 
балки будет увеличиваться до тех пор, пока напряжения во всех 
волокнах не достигнут предела текучести; в этот момент балка 
достигнет состояния, соответствующего наличию «пластического 
шарнира». Это и будет считаться предельным состоянием балки 
по способу предельных нагрузок. 
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На рис. 505 последовательно изображены три состояния балки: 
а — соответствующее упругому состоянию; б — при появлении 
пластических деформаций; в — соответствующее наличию «пла-
стического шарнира». 

Предельной нагрузкой на фланец будет считаться такая вели-
чина нагрузки Qnpedy при которой во фланце образуется «пласти-
ческий шарнир». Возможность образования такого явления во 
фланцах подтверждается экспериментами (рис. 506). 

Из вышесказанного следует, что этот метод расчета применим 
лишь для фланцев из нехрупкого металла, работающего при 
условиях, когда основной характеристикой прочности является 
предел текучести. 

Расчет стальных фланцев, работающих при высокой темпера-
туре, когда характеристикой прочности является предел ползу-
чести или предел длительной прочности, должен производиться 
по методу допускаемых напряжений. 

Р а с ч е т ж е с т к и х ф л а н ц е в (см. рис. 476) произво-
дится по следующей методике. Предельная нагрузка на фланец 
при s1 > h определяется по формуле 

Qnped = lJykh2oTc кГ, 
где h — толщина фланца в см (см. рис. 476); 

ат — предел текучести материала фланца в кГ/см2; 
Ф — коэффициент, учитывающий влияние отверстий под 

болты на прочность фланца: ф = 1 при ^ <i UH — L)0 — zSj 
< 0,25; Ф = 0,9 при 0,25 < D h _ £ o _ 2 s i < 0,5; 

k — коэффициент, k = 1 + —; здесь х определяется из 
уравнения 

1+х »о Л sl 1 — 1 
Dn \ h2 

D6 / D6 
Dn \ DH 

с— коэффициент плавности перехода от фланца к трубе, 
который определяется следующим образом. 

Если выдержано условие ly ^ Sl ~s (D0 + 2s), то считают, S1 "Г s 

что фланец с трубой соединен плавным переходом, и принимают 
с = 1. Если L < S l ~ s (D0 + 2s), то с < 1 выбирается по 

s1 -f- s 
результатам экспериментальных исследований. При отсутствии 
таких данных фланец можно считать соединенным с трубой без 
плавного перехода, т. е. снабженным втулкой постоянной тол-
щины. В этом случае принимают с = 1, а значение х определяют 
подбором из уравнения 
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Величину х можно также определить с помощью номограммы 
(рис. 507), разработанной автором. 

Номограмма построена на основе преобразованного уравнения 

D6 ^ х D6 
1 — 

£о_ 
Dn 

1 — ft2 

имеющего вид а + Ьх = тх, в котором 

а = А 
D6 

6 = А 
об 

1 — А 
Dn 

1 — Аг 

А 
Он 

т = А 
DH 

о.ог aos ojo т о,а агг ол о,зо ojt ojs о,иг ом ojo о,so o.ss оя ш wo vn ojs од ass о,so 

Рис.507. Номограмма для определения коэффициента*. П р и м е р . Дано: 
а = 0,608, в = 0,520, m = 0,758. Р е ш е н и е . 1. Определяем величину W = 
= 0,384. 2. Строим точки 1 и 3 и соединяем их прямой. Из точки 4 опускаем 

вертикаль, получаем х= 0,5 

Определение х при помощи графика на рис. 507 производится 
следующим образом: 

определяют значения a, b и т\ 
1 —а вычисляют значение вспомогательного числа ю = АС , . • 0,0 -f- о ' 

на левой шкале откладывают значение а и получают точку /; 
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на нижней шкале откладывают значение л; = о и получают 
точку 2; 

из точки 2 восстанавливают перпендикуляр; пересечение его 
с прямой / — / определяет точку 3; точки 1 и 3 соединяют прямой, 
которую продолжают до пересечения с кривой соответственно 
найденному значению т, получают точку 4 (промежуточные зна-
чения т находятся между кривыми); 

из точки 4 опускают перпендикуляр на шкалу х и получают 
искомое значение х. 

Р а с ч е т с в о б о д н ы х ф л а н ц е в (конструкций, при-
веденных на рис. 477) производится следующим образом. 

Величина предельной нагрузки определяется по формуле 

Qnped = lJ<Vckcfl20T К Г, 
1 . 1 где kc = 1 + —; 

Фс — коэффициент, учитывающий влияние отверстий под 
болты на прочность фланца, 

Значение определяется из уравнения 

Рс) = Рб I Рб 
DM J DM \ Рн 

Последнее может быть представлено в виде 
' DM- De\ ( D6 

l+xc(l 

D6 D6 J DH 

и заменено 
+ bcxc = m*c, 

где 
PM . H DM-DC . m D6 

^ = = ' m = AT* 
Номограмму на рис. 507 можно использовать и для определе-

ния значений 
Для резьбовых фланцев Dc = DM получаем более простую 

формулу 

Y
 им Лп 

& Рб 
Для ускорения расчета резьбовых фланцев может быть исполь-

зована номограмма на рис. 508, разработанная автором, при 
помощи которой по известным диаметрам определяется величина 
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При у п р о щ е н н о м с п о с о б е расчета применяются 
следующие формулы приближенных значений коэффициента ky 
предложенные А. А. Захаровым: 

для свободного фланца (рис. 509) 

для фланца с воротником при h 5 

ь ^ ] | dQ Г D" ( D 

De — £>o — s L Do \ D6 

для фланца с шейкой при Л 
_ £>„ + 2s 

s (рис. 509) 

и i ^г 0,75/о, где i = 

Sl + S 

1 + А, 
D6 — D0 — s DB 

Pp + s 
D6 

+ Л2 

для фланца с укороченной шейкой при h sx и i <5 0,75i0 

- 1 + k ^ l + 

s2 

+ 7F 

(st + s) ly 

D6 — Da Do 
D0 + s 

D6 

1 + ( ^ - 1 ) / Y ( 2 - Y ) 

ГДе Y (D0 + 2s)(sl-s) • 
Формула для определения k для фланца с воротником приме-

нима при условии, что выдержано необходимое соотношение 
размеров 

H — h 

При 
У ( ^ ) 

H — h 

Y i - * ? - ) 

1. 

< 1 

предельная нагрузка быстро уменьшается, приближаясь к зна-
чениям предельной нагрузки соответствующего свободного фланца, 
что требует применения значений k, соответствующих свободному 
фланцу. Жесткие фланцы показаны на рис. 510. 

Д о п у с к а е м а я н а г р у з к а н а фланец определяется 
как часть предельной в зависимости от выбранного запаса проч-
ности Пф. Величина запаса прочности зависит как от свойств 
металла ^отношения и технологических особенностей изго-
товления фланца, так и от технических требований к фланцу 
и условий эксплуатации. 
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h. 
h 

Рис. 508. Номограма для определения коэффициента z при расчете резь-
бовых фланцев 

Свободный С воротником 

t й ж 
1 1 

t й ж м м * 1 1 t 
Рис. 509. Фланец Свободный и фланец с ворот-

ником 

Жесткие 

U 
Рис. 510. Жесткие фланцы 
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Допускаемая нагрузка на фланец равна 
Л Q пред 

Для обычной арматуры всех размеров из стали ^ 0,65^ 
кованой и литой, при давлениях Ру ^ 100 кПсм2 коэффициент 
запаса прочности можно принимать равным 

пф = 1,8; 
Г * Д Л Я к о в а н о ® арматуры при / ^ > 1 0 0 кГ/см2, 

п ф = 1,8; 

для литой арматуры при / ^ > 1 0 0 кГ1см2 

п ф = 2 , 0 . 
После того как определена допускаемая 

нагрузка на фланец, она должна быть сравнена 
с усилиями, возникновение которых ожидается 
во фланце в процессе эксплуатации. Эти усилия 

стви я усилии на « 
жесткий фланец являются расчетными, так как их действитель-

ная величина неизвестна. 
На рис. 511 показана уточненная схема действия сил на фланец. 
На схеме: Q6 — усилие от действия болтов (реакция болтов); 

Qi = Rn — реакция прокладки; Qcp — усилие от действия среды, 
которое рассматривается как состоящее из двух усилий: Q3, 
приложенного к среднему диаметру трубы, и Q2i приложенного 
между средней окружностью прокладки и внутренней поверх-
ностью трубы; 1Ъ /2 и /3 — плечи приложения соответствую-
щих сил. 

Усилия приложены к фланцу в разных местах, поэтому сле-
дует ожидать, что их влияние на фланец будет зависеть от точек 
приложения. 

Поскольку фланец подвергается изгибу, определим приведен-
ное усилие Qnpi приложенное к трубе, которое вызывает момент 
на фланце, эквивалентный моменту от действия сил, приложен-
ных к фланцу, 

Таким образом, допускаемую нагрузку на фланец следовало бы 
сравнивать с усилием Qnp, но иногда это не выполняется. Сталь-
ные фланцы, для которых и применим рассматриваемый метод 
расчета фланцев по предельным нагрузкам, предназначены обычно 
для работы при высоких давлениях, когда ширину прокладки 
выдерживают в ограниченных размерах и стремятся прокладку 
установить возможно меньшего диаметра. В случае, когда с до-
статочной для практики точностью можно считать, что lx ^ /2 % 

/3 расчет по Qnp существенных коррективов не вносит. 
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Вопрос о величине расчетного усилия для фланцев в армату-
ростроении еще нельзя считать окончательно решенным. Суще-
ствует мнение, что фланец должен быть прочнее болтов, для 
того чтобы разрушение болтов предшествовало разрушению 
фланцев. Имеются сторонники применения к фланцевому соеди-
нению принципа равнопрочности болтов и фланцев. Во всяком 
случае должно быть выдержано условие 

Q<t> Q6P. 
Существует мнение, что целесообразно выдержать и условие 

Q<p <2б-
Если Q6 значительно превышает Q6p, то последнее условие 

может повлечь за собой излишнее увеличение толщины фланца. 
Помимо приведенных выше методов расчета фланцев предло-

жены и другие формулы, которые по ряду причин широкого рас-
пространения пока не получили. 

Расчет фланцев на прочность не исчерпывает всех задач, 
стоящих перед конструктором арматуры, хотя и решает главную 
из них. Помимо прочности фланец должен обладать достаточной 
жесткостью, чтобы плотность соединения сохранялась, несмотря 
на деформации фланца и поворот сечений фланца в радиальном 
и кольцевом направлениях. Фланцы для малых условных про-
ходов и для высоких давлений, как правило, обладают доста-
точной жесткостью; более сложно обстоит дело с фланцами для 
низких давлений и больших проходов. Помимо усилий от давле-
ния среды, болтовой нагрузки и реакции прокладки на фланцевое 
соединение могут действовать и действуют момент от изгиба 
трубы и момент от скручивания трубы. 

Значительное влияние на работу фланцевого соединения могут 
оказать и вибрации трубопроводов. Для учета влияния вышеука-
занных факторов еще не найдено окончательного решения, удоб-
ного для практического использования при расчете. 

Предлагаемые для этой цели методы расчета отличаются слож-
ностью формул и условностью принятых схем. Работы в напра-
влении решения этих задач продолжаются. 

Г л а в а IV. ОБЩИЕ ДЕТАЛИ АРМАТУРЫ 

1. РАСЧЕТ ШПИНДЕЛЕЙ 

Условия работы 

Винтовая - пара шпиндель—гайка в механизмах управления 
затворами применяется повсеместно, что объясняется значитель-
ными преимуществами этого механизма по сравнению с другими, 
а именно: простой конструкцией, компактностью и малыми 
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габаритами, свойством самоторможения, благодаря которому да-
вление среды не может произвольно изменять заранее устано-
вленного положения затвора. 

В зависимости от условий работы шпиндели арматуры можно 
разделить на следующие типы (рис. 512): вращаемые, выдвижные 
и ввинчиваемые. 

чиваемый 

Шпиндели двух первых типов обычно применяются в задвиж-
ках, шпиндели третьего типа используются в конструкциях 
вентилей. 

При в р а щ а е м о м ш п и н д е л е подъем и опускание 
клина, диска или тарелки осуществляется с помощью гайки, 
заложенной в клин. Шпиндель имеет только вращательное дви-
жение. 

Продольное перемещение шпинделя исключено благодаря нали-
чию бурта, который воспринимает нагрузки, действующие вдоль 
оси шпинделя. Для удобства выполнения расчетов рекомендуется 
строить эпюры усилий и моментов, действующих на шпиндель. 

Поворачивая маховик (или шестерню в электроприводе) при 
закрывании или открывании задвижки, верхнюю часть шпин-
деля, до упорного буртика (участок 1—3, рис. 513), подвергаем 
только действию крутящего момента, приложенного к маховику. 
В соответствии с этим участок шпинделя 1—3 должен быть рас-
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считан на прочность при деформации кручения, а так как наиболее 
слабым сечением на данном участке обычно является квадратное 
сечение под маховик, то оно и должно рассчитываться на проч-
ность при кручении моментом Мм, приложенным к маховику. 

Резьбовой участок шпинделя 3—5 работает при совместном 
действии растяжения или сжатия и кручения и поэтому должен 
быть рассчитан на прочность исходя из величины приведенного 
напряжения. 

Закрывание 

Рис. 513. Эпюра усилий и моментов, действующих на 
вращаемом шпинделе 

Кроме того, шпиндель должен быть рассчитан на продольную 
устойчивость. Буртик шпинделя проверяется на изгиб, срез и 
смятие. Проверка прочности резьбы шпинделя обычно не произ-
водится. Как правило, гайки шпинделя изготовляются из мате-
риала менее прочного, чем материал шпинделя, и поэтому про-
веряется прочность витков резьбы гайки. 

При в ы д в и ж н о м ш п и н д е л е управление затвором 
осуществляется путем вращения гайки, связанной с маховиком 
(или шестерней электропривода). Шпиндель имеет только посту-
пательное движение. Поворот шпинделя исключен благодаря 
тому, что головка его имеет прямоугольное или квадратное сече-
ние и входит в паз клина или диска. В вентилях предотвращение 
поворота шпинделя обычно осуществляется при помощи шпонки. 

При вращении маховика на шпиндель передается крутящий 
момент, за вычетом момента от трения в бурте гайки. Этот момент 
действует по всей длине шпинделя на всех участках 2—6 (рис. 514). 

Осевое усилие Q0 имеет полную величину на участке 2—5, 
а на участке 3—4 уменьшается (при закрывании) на величину 
силы трения в сальнике. 

841 



На участке 4—5 усилие несколько меньше Q0 и имеет величину 
Qi + Qiun- Так как опасное сечение находится на участке 2—5, 
поскольку поперечное сечение резьбы меньше сечения шпинделя 
на участке сальника, и усилие, действующее здесь, больше, то 
именно этот участок должен рассчитываться на совместное дей-
ствие крутящего момента и осевого усилия. 

Шпиндель должен быть рассчитан на продольную устойчи-
вость. Головка шпинделя имеет заплечики, которые должны быть 

Рис. 514. Эпюра усилий и моментов, действую-
щих на выдвижном шпинделе 

В в и н ч и в а е м ы й ш п и н д е л ь совершает в затворе 
винтовое движение, т. е. вращение вокруг оси, и одновременно 
с этим опускается или поднимается. Тарелка клапана, связанная 
шарнирно со шпинделем, перемещается вместе с ним поступа-
тельно. Как и при вращаемом шпинделе, постоянный крутящий 
момент действует на участке 1—2 (рис. 515); на участке 2—3 
момент резко снижается, а на других участках величина крутя-
щего момента сравнительно невелика. 

Наибольшее усилие-вдоль шпинделя имеет место на участке 3—4. 
В соответствии с условиями работы сечение квадрата под махо-
вик необходимо рассчитать на действие крутящего момента Мм , 
а резьбовой участок — на совместное действие усилия Q0 и суммы 
моментов Мс + Мш. Шпиндель следует проверить на продольную 
устойчивость. 

Заплечики или буртик шпинделя рассчитываются на смятие, 
изгиб и срез при открывании затвора. В качестве примеров при-
ведены эпюры усилий и моментов, действующих при закрывании 
затворов; при открывании эпюры будут иметь несколько иной 
вид, но принцип построения их остается тот же. 
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Ручное управление арматурой в процессе эксплуатации осу-
ществляется обычно в условиях, при которых контроль действую-
щих усилий и моментов при помощи соответствующей аппаратуры 
(динамометров и пр.) не представляется возможным, поэтому 
момент, приложенный к маховику вентиля или задвижки, зави-
сит от физических данных оператора, его квалификации и тех-
нической грамотности. В силу этого момент на маховике часто 
превышает величину, определяемую расчетом, однако он всегда 
должен ограничиваться разумными пределами, так как, применяя 
усиливающие рычаги, на маховике легко создать момент, который 

во много раз превзойдет расчетный и, следовательно, сможет 
вызвать поломку деталей. Таким образом, мы имеем две величины 
моментов и усилий на шпинделе: номинальные, необходимые для 
управления арматурой, определяемые силовым расчетом и пре-
дельные, которые могут возникнуть при управлении арматурой 
вручную. 

Предельным моментом на маховике обычно считают такой 
момент, который может быть создан человеком со средними физи-
ческими данными. В тех случаях, когда управление должно про-
изводиться двумя операторами одновременно, предельным мо-
ментом считается такой, который создается на маховике или ру-
коятке при действии двух человек одновременно. 

Нельзя вовсе пренебрегать возможностью возникновения пре-
дельного момента, но в то же время ориентироваться лишь на 
предельный момент не следует, так как это может вызвать чрез-
мерное и к тому же необоснованное увеличение размеров арма-
туры со всеми вытекающими отсюда последствиями. Поэтому 
основной расчетной величиной должна являться величина 

Закрыбание 
Эпюра усилий Зпюро, моментоб 

Рис. 515. Эпюра усилий и моментов, действующих 
на ввинчиваемом шпинделе 
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моментов и усилий на шпинделе, определяемая силовым расчетом, 
т. е. величина номинального усилия и момента на маховике. 

Если арматура предназначена не для установок, обслуживае-
мых специально подготовленными людьми, а для магистральных 
трубопроводов, то при определении предельного момента на 
маховике для расчета шпинделя на прочность данные диаграммы, 
приведенные на рис. 393, целесообразно увеличить в 1,3— 
1,4 раза. Это связано с тем, что при закрывании арматуры в от-
дельных случаях человек может приложить на маховике усилие 
примерно в 1,5 раза больше указанного на диаграмме. 

При действии предельного момента должна быть обеспечена 
достаточная прочность, однако запас прочности при этом может 
быть снижен. Меньшие запасы прочности при действии предель-
ного момента допустимы потому, что эти моменты в арматуре дол-
жны появляться лишь как исключение. 

Расчет прочности сечений 

Прочность всех сечений, несущих нагрузку, должна быть 
проверена. Расчет прочности сеченлй должен быть произведен 
в соответствии с условиями работы деталей и может быть выпол-
нен либо методом допускаемых напряжений, либо методом допу-
скаемых нагрузок. Последний метод является наиболее совершен-
ным и позволяет точнее определять несущую способность деталей, 
т. е. более полно исчерпывать возможности конструкции. Однако 
метод расчета по допускаемым нагрузкам еще недостаточно полно 
разработан для различных условий работы деталей арматуры и 
поэтому может быть применен не во всех случаях. 

Характер деформаций в различных сечениях для основных 
типов шпинделей определяется в соответствии с эпюрами, изобра-
женными на рис. 513, 514, 515. Для удобства выполнения расчета 
сечений шпинделя, пользуясь числовыми величинами, получен-
ными при расчете по формулам, необходимо построить эпюры 
усилий и моментов, действующих на шпиндель. 

Сечения шпинделя могут работать при следующих деформа-
циях: растяжения или сжатия, кручения, кручения и растяже-
ния или кручения и сжатия, продольного изгиба. 

При расчете должна быть учтена рабочая температура среды. 
Расчет на ползучесть материала шпинделей, работающих при высо-
ких температурах, можно не производить, так как влияние пол-
зучести на работу шпинделей ничтожно мало. Шпиндели, как 
правило, при эксплуатации арматуры периодически переме-
щаются, и каждая новая установка шпинделя при закрывании 
арматуры компенсирует изменение длины шпинделя, вызванное 
явлением ползучести. 

Шпиндель подвергается длительной нагрузке обычно при за-
крытом затворе, когда на него действуют сжимающие усилия. 
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Растягивающие усилия возникают лишь при открывании арма-
туры и действие их кратковременно. Поэтому величина предела 
длительной прочности материала шпинделей, работающих при 
высокой температуре, как правило, не имеет значения. В спе-
циальных конструкциях, где шпиндель или шток подвергаются 
длительной растягивающей нагрузке при высокой температуре, 
необходимо произвести проверку на длительную прочность сече-
ний, подвергаемых растяжению. 

Расчет сечений, работающих на 
р а с т я ж е н и е и л и с ж а т и е , 
по методу допускаемых нагрузок и 
методу допускаемых напряженийдает 
один и тот же результат, так как 
действующие напряжения распреде-
лены равномерно по всему сечению 
детали; поэтому расчет данных сече-
ний ведется только по методу допус-
каемых напряжений. 

Сечения, работающие на сжатие 
или растяжение без действия крутя-
щего момента, встречаются в арматуре сравнительно редко: 
в разъемных шпинделях вентилей высокого давления, в шпинде-
лях сильфонных и соленоидных вентилей, в предохранительных 
клапанах и некоторых других конструкциях. 

Расчет сечения ведется по формуле 

Qpac4 ^ otl У 
где QpacH — расчетная нагрузка в кГ\ 

}р — рабочее сечение шпинделя в см2\ 
од0П — допускаемое напряжение в кГ/см2. 

Допускаемое напряжение определяется по формуле 
°доп = адопт> 

где о'доп — основное допускаемое напряжение в кГ1см2\ 
т — коэффициент, учитывающий уменьшение прочности 

материала при увеличении диаметра заготовки шпин-
деля (табл. 153). 

Расчетные величины механических характеристик сталей для 
шпинделей приведены в табл. 154. 

Значение величины основного допускаемого напряжения (без 
учета т) определялось из выражений 

^доп, кр ^ O>()5(Jd0rte раст, 

где л © — запас прочности (табл. 155). 

Таблица 153 
Значения коэффициента т 

Наружный диаметр 
резьбы шпинделя 

в мм т 

До 80 1,0 
81—100 0,95 

101—120 0,90 

845 



Таблица 154 
Расчетные величины механических характеристик сталей для шпинделей 

Марка стали 
Механические 

харак- Температура шпинделя в °С 
Марка стали теристики 

в кГ/ммг 20 200 250 | 300 350 400 | 450 500 550 600 I 650 700 

ов 50,0 48 ,0 48 ,0 46,0 44 ,0 42 ,0 40 ,0 

ВМСт.Бсп (Тг 29,0 24,0 21,0 17,5 15,0 13,0 11,0 
ВКСт.бсп Оп 25,0 21 ,0 18,0 15,0 13,0 12,0 10,0 

Е 21 100 19 000 18 500 17 900 17 500 17 100 15 700 

Ов 56,0 56,0 56,0 56,0 53,0 51,0 43 ,0 36 ,5 29,7 19,7 

35 От 

On 

32,0 

31 ,0 

27,0 

23 ,5 

23 ,0 

21 ,8 

21 ,0 

20 ,0 

20,0 

18,0 

18,0 

16,0 

17,0 

14,0 

14,0 

12,0 

11,8 8 ,3 
— — 

Е 21 100 19 000 18 500 17 900 17 500 17 100 15 700 14 300 — — 

ов 95,0 90 ,0 90,0 89 ,0 80 ,0 70 ,0 60 ,0 50,0 

40Х От 80,0 72,0 71 ,0 69,0 65,0 62,0 55,0 44 ,0 
40Х 

On 64 ,0 55,0 53,5 52,0 48 ,0 43 ,5 39,0 37 ,0 

Е 21 900 20 800 20 450 20 100 19 600 19 100 18 600 18 000 

38ХМЮА 
3 8 Х В Ф Ю 

Ов 100,0 90 ,0 88 ,5 87 ,0 81 ,0 75,0 70,0 65 ,0 60 ,0 
38ХМЮА 
3 8 Х В Ф Ю От 85,0 77 ,0 74 ,5 72,0 68 ,0 63,0 58,0 50,0 42 ,0 

(в азотированном 
виде) 

оп 

Е 

66,0 

20 300 

58,0 

19 500 

55,0 

19 000 

53,0 

18 700 

49 ,0 

18 300 

44 ,0 

18 000 

41 ,0 

17 500 

39 ,0 

17 000 

32 ,0 

16 800 



Продолжение табл. 154 

Марка стали 
Механические 

харак - Температура шпинделя в °С 
Марка стали теристики 

в кГ/ммг 20 200 250 300 350 400 450 500 550 | 600 650 700 

ов 95,0 90,0 86,0 82,0 78,0 73,0 70,0 64,0 56,0 

25Х2МФА (ЭИЮ) 
от 

Оп 

80,0 
64,0 

78,0 
62,0 

74,0 
57,0 

70,0 
53,0 

66,0 
48,0 

62,5 
43,5 

60,0 
40,2 

59,0 
40,0 

50,0 
38,0 

— — — 

Е 21 700 20 600 20 200 19 800 19 400 19 100 18 600 18 000 17 400 

ов 80,0 79,0 78,0 76,0 74,0 72,0 

1Х17Н2 
о Г 

Оп 

Е 

60,0 
43,5 
18 000 

59,0 
43,0 
17 500 

58,0 
42,0 
17 250 

56,0 
41,0 
17 000 

54,0 
37,8 

16 750 

52,0 
34,5 

15500 

Ов 66,0 65,0 61,0 55,5 53,0 53,0 48,0 44,0 35,0 

2X13 (ЭЖ2) Or 

Оп 

45,0 
36,0 

42,0 
34,0 

41,0 
32,0 

40,0 
31,0 

39,5 
30,0 

39,0 
29,0 

38,0 
28,0 

36,5 
27,0 

28,5 
22,0 — — — 

Е 22 300 21 200 20 800 20 400 19 850 19 300 18 850 18 400 17 800 

Ов 73,0 63,0 61,0 58,0 57,5 57,0 

ЭИ654 Ог 45,0 38,0 36,0 35,0 33,0 31,0 
ЭИ654 

Оп 

Е 

22,5 
18 000 

19,0 
17 600 

18,0 
17 400 

17,0 
17 000 

15,5 
16 400 

14,5 
16 000 



Продолжение табл. 154 

Марка стали 
Механические 

харак- Температура шпинделя в °С 
Марка стали теристики 

в кГ/ммг 20 200 250 300 | 350 400 450 500 550 600 650 700 

ов 55,0 48,0 48,0 46,0 45,0 44,0 44,0 43,0 40,0 36,0 35,5 30,0 

Х18Н10Т 
ат 20,0 20,0 19,0 17,8 16,2 15,0 14,5 14,0 13,5 13,0 12,0 12,0 

Х18Н10Т 
Оп 14,4 14,4 14,4 13,0 13,0 12,0 12,0 12,0 11,0 11,0 11,0 — 

Е 20 200 19 300 18 900 18 500 18100 17 700 17 300 16 900 16400 16 000 15 500 — 

ов 55,0 46,3 46,3 46,2 46,0 45,6 45,0 44,0 43,0 40,4 

Х18Н12М2Т (ЭИ448) 
Х18Н12МЗТ (ЭИ432) 

От 

Оп 

22,0 
15,0 

17,6 
14,0 

17,0 
13,8 

16,9 
13,5 

16,0 
13,0 

15,0 
12,0 

14,0 
11,0 

13,5 
10,0 

13,0 
9,0 

12,5 
7,7 

— — 

Е 19950 19 300 18 900 18 500 18 000 17 700 17 300 16 800 16400 15900 

о в 75,0 72,0 72,0 70,0 70,0 68,0 67,0 65,0 64,0 61,0 49,0 44,0 

ХН35ВТ (ЭИ612) от 

On 

40,0 
35,5 

40,0 
35,0 

40,0 
35,0 

40,0 
35,0 

40,0 
35,0 

40,0 
34,5 

40,0 
34,5 

38,0 
34,0 

38,0 
33,0 

36,0 
32,0 

35,0 
29,0 

35,0 
29,0 

Е 20 200 19 400 19 200 19000 18 600 18 300 18 000 17 700 17 300 16 900 16 400 16 100 

ов 65,0 65,0 65,0 65,0 65,0 65,0 64,0 62,0 58,0 50,0 44,5 34,5 

4Х14Н14В2М (ЭИ69) От 34,0 32,0 32,0 31,0 30,0 29,0 28,0 27,0 26,0 25,5 24,0 22,0 4Х14Н14В2М (ЭИ69) 
On 33,0 31,0 31,0 30,0 29,0 28,0 27,0 26,0 25,0 24,5 23,0 21,0 
Е 21200 20100 19 400 18 800 18 300 17 800 17 300 16 900 16600 16 000 15700 15200 

П р и м е ч а н и е . Механические характеристики легированных сталей даны с учетом термообработки. 



Значения коэффициента rt0 
Таблица 155 

Коэффициент По 
а г 

Коэффициент п0 

при 
сжатии 

при 
растяжении 

а г 
при 

сжатии 
при 

растя -
женин 

0 ,40 1,30 1 ,50 0 ,72 2 ,00 2 , 2 0 

0 ,45 1,35 1 ,55 0 ,74 2 ,10 2 , 3 0 

0 ,50 1,40 1,60 0 ,76 2 ,20 2 , 4 0 

0 ,55 1,50 1,70 0 ,78 2 ,30 2 , 5 0 

0 ,60 1,60 1 ,80 0 ,80 2 ,40 2 , 6 0 

0 , 6 3 1,70 1,90 0 ,82 2 ,50 2 , 7 0 

0 ,66 1,80 2 , 0 0 0 ,84 2 ,60 2 , 8 0 

0 ,70 1,90 2 ,10 0 ,86 2 ,70 2 , 9 0 

В табл. 156 приведены основные допускаемые напряжения при 
расчете шпинделей арматуры. 

Сечения, работающие н а 
тываются по методу допускае-
мых напряжений 

М расч WKxdony 

момент где Мрасч — расчетный 
в кГ-см; 

WK — момент сопротивле-
ния при кручении 
в см3; 

хдоп— допускаемое напря-
жение при кручении 
в кГ/см2. 

Шпиндели, подвергающиеся 
кручению, имеют обычно круг-
лое и реже квадратное сечение. 
Некоторые сечения ослабляются 
отверстием под штифт (рис. 516) 
или пазом под шпонку. Точное 
определение наибольших на-
пряжений в этом случае может 
быть достигну то методом теории 
упругости, что связано с необ-
ходимостью выполнения слож-
ных вычислений. 

Для приближенного вычисления с 
точностью значений WK круглого и 

обычно рассчи-
V 

ТТ -1 ^ 

А,Б 
0,21 

0,20 

0,19 

0.15 

N 
\ Ч 

\ \ А 
\ 

\ 
\ 

Рис. 

0,05 0,10 0,15 0,20 0,25 0,30 OJS 
dd 

1)' d 

516. Значения коэффициентов А 
и Б 

достаточной для практики 
квадратного сечений, ослаб-

ленных отверстием, приводятся табл. 157 и графики на рис. 516. 
8 4 9 



Основные допускаемые напряже 

Температура 

20 1 200 1 1 250 

Допускаемое 

Марка стали х s 

а 
о -е- 5 X 

X 

а 

X 
X 

х 8 у 
£ § 
С С) 

и 
* * 
к 5 Ь £ с а 
та Q. 
о. 
« § 

X 
X а> у 
£ ^ & * 
£ * 
О. ГГ\ 
С Н 

«в С 

2 с 

о с» 
5 S 
х а 
о, та 
С X 

X 

1 » * ^ У 
£ S 

S 
* с к 5 н £ и 3 я с*, а 
X С 5 о 
С to 

X 
X V т 
>» о. а * * 

S. 8 

« с 

§ 5 

5 s 
X tf 
О. я 
С S 

X 

1 * 
Ж и У 
я е 
* о а ч «о с о 

S 
* С к S н <-> и 5 та с*. 
о. 
• § 

ВМ Ст. 5сп 
ВК Ст. 5сп 
35 
40Х 
38ХМЮА, 38ХВФЮ 

(в азотированном 
виде) 

25Х2МФА 
1Х17Н2 
2X13 
ЭИ654 
Х18Н10Т 
Х18Н12М2Т 1 
Х18Н12МЗТ ) 
ЭИ612 
4Х14Н14В2М 

1850 1650 1050 1750 1700 1500 950 1600 1550 1350 ВМ Ст. 5сп 
ВК Ст. 5сп 
35 
40Х 
38ХМЮА, 38ХВФЮ 

(в азотированном 
виде) 

25Х2МФА 
1Х17Н2 
2X13 
ЭИ654 
Х18Н10Т 
Х18Н12М2Т 1 
Х18Н12МЗТ ) 
ЭИ612 
4Х14Н14В2М 

2100 
3000 
3150 

1850 
2800 
2950 

1200 
1800 
1900 

1950 
2900 
3050 

1950 
3000 
2800 

1750 
2750 
2600 

1100 
1800 
1700 

1850 
2850 
2700 

1750 
3000 
2800 

1500 
2750 
2600 

ВМ Ст. 5сп 
ВК Ст. 5сп 
35 
40Х 
38ХМЮА, 38ХВФЮ 

(в азотированном 
виде) 

25Х2МФА 
1Х17Н2 
2X13 
ЭИ654 
Х18Н10Т 
Х18Н12М2Т 1 
Х18Н12МЗТ ) 
ЭИ612 
4Х14Н14В2М 

3000 
2800 
2450 
2700 
1550 
1700 
2700 
2350 

2800 
2550 
2200 
2400 
1350 
1450 
2400 
2050 

1800 
1650 
1450 
1550 
900 
950 

1550 
1350 

2900 
2650 
2300 
2550 
1450 
1550 
2550 
2200 

2750 
2750 
2400 
2400 
1500 
1350 
2600 
2300 

2600 
2500 
2150 
2100 
1300 
1150 
2300 
2000 

1700 
1600 
1400 
1350 
850 
750 

1500 
1300 

2650 
2600 
2250 
2250 
1400 
1250 
2450 
2150 

2700 
2750 
2250 
2300 
1450 
1300 
2600 
2300 

2500 
2500 
2000 
2000 
1250 
1150 
2300 
2000 

Температура 

450 1 500 550 

Допускаемое 

Марка стали 
х х 
X 
й> 

* в 
" 1 о а та с*. 
а 

с id 

X 

а. о 

•е 55 

: * 

X 
X X 

а о 
v a 4 & 
»х 

X 
X 
X 

X 

f к 
у 

1 1 
с t> 

х х 
X 
й> 

* в 
" 1 о а та с*. 
а 

с id 

S 
X 
<и я* 
>» а а * * 

S. 8 

1 § Х-/с о to 
3 3 
Я rf 
а. та 
С 2 

X я 
5 * 
* 3 У 
S. § 
С to 

* р ос 5 h £ у а 
та а о. 
s. s 
с о 

X V т 
>» а 
* § 

в н 

s § ^ 
о ь 5 • 

X 
X si а та 
с % 

X X 
1 к Ж Ч и 

£ s 

* к к 5 н о у а та о. о. 
S. § о.* ъ С to 

ВМ Ст. 5сп 
ВК Ст. 5сп 
35 
40Х 
38ХМЮА, 38ХВФЮ 

(в азотированном 
виле) 

25Х2МФА 
2X13 
ЭИ654 
Х18Н10Т 
Х18Н12М2Т 
Х18Н12МЗТ 
ЭИ612 
4X14H14B2M 

850 750 500 800 ВМ Ст. 5сп 
ВК Ст. 5сп 
35 
40Х 
38ХМЮА, 38ХВФЮ 

(в азотированном 
виле) 

25Х2МФА 
2X13 
ЭИ654 
Х18Н10Т 
Х18Н12М2Т 
Х18Н12МЗТ 
ЭИ612 
4X14H14B2M 

1300 
1750 
2250 

1150 
1650 
2100 

750 
1050 
1350 

1200 
1700 
2150 

1100 
1550 
2200 

950 
1450 
2050 

600 
950 

1350 

1000 
1500 
2100 

900 

2200 

800 

2000 

ВМ Ст. 5сп 
ВК Ст. 5сп 
35 
40Х 
38ХМЮА, 38ХВФЮ 

(в азотированном 
виле) 

25Х2МФА 
2X13 
ЭИ654 
Х18Н10Т 
Х18Н12М2Т 
Х18Н12МЗТ 
ЭИ612 
4X14H14B2M 

2200 
1600 

1100 
1100 
2500 
2100 

2000 
1500 

950 
?50 

2200 
1800 

1300 
950 

600 
600 

1450 
1150 

2100 
1550 

1СОО 
1000 
2350 
1950 

1900 
1400 

105Э 
1050 
2400 
2000 

1750 
1300 

950 
900 

2100 
1750 

1150 
850 

600 
600 

1350 
1150 

1800 
1350 

1000 
950 

2250 
1850 

1700 
1150 

1050 
1000 
2400 
1950 

1600 
1050 

900 
850 

2100 
1700 
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Таблица, 157 
Значения коэффициентов Л н Б 

d d — или D a A Б d d — или D a A Б 

0,10 0,179 0,198 0,23 0,154 0,182 

0,11 0,177 0,197 0,24 0,152 0,181 
0,12 0,175 0,196 0,25 0,150 0,179 
0,13 0,173 0,194 0,26 0,148 0,178 
0,14 0,171 0,193 0,27 0,146 0,177 
0,15 0,169 0,192 0,28 0,144 0,176 
0,16 0,167 0,191 0,29 0,143 0,174 

0,17 0,166 0,189 0,30 0,141 0,173 

0,18 0,164 0,188 0,31 0,139 0,172 

0,19 0,162 0,187 0,32 0,137 0,171 
0,20 0,160 0,186 0,33 0,135 0,169 
0,21 0,158 0,184 0,34 0,133 0,168 
0,22 0,156 0,183 0,35 0,131 0,167 

Для определения WK круглого сечения применяется формула 
WK = AD\ 

для квадратного сечения 
WK = Ба*. 

Величины, представленные в табл. 157, вычислены следующим 
образом. 

Для круглого сечения WK = AD3 (не прибегая к сложным 
методам теории упругости), упрощенно принимаем 

2 2 
где J* = -w [arccos^ + "1 _ 2 жЖ1 ~ ж]; 

Т — n D i d D % 
J y - ~ ь Г 12 ' откуда 

- 0>{± [arccosA + . - . ( , _ 2 £ ) / l - -J] + 

^ 32 6 DJ 
8 5 2 



Для квадратного сечения WK = £а 3 . Точное решение данной 
задачи также требует применения методов теории упругости. 
Решаем задачу приближенно. 

Для сплошного квадрата 

J'p = 0,167a4; J'K = 0,140а4; W'K = 0,208а3; 

следовательно, 

= 0,843. 
JP 

В нашем случае 

Принимаем 
^ 0 , 8 4 3 ^ [ 2 - 4 - ( 4 ) ' ] . 

Для сплошного квадрата 

К _ 1,48 _ 

к 
Принимая в нашем случае такое же соотношение, имеем 

^ = 0,1040» [ 2 - 4 _ ( 4 ) а ] . 

Шпиндели, имеющие шпоночные пазы, расчитываются предва-
рительно в обычном порядке, затем после определения диаметра 
для компенсации ослабления сечения шпоночным пазом диаметр 
шпинделя увеличивают, умножая его на коэффициент 1,05,—при 
одной шпонке, на 1,10 — при двух шпонках. 

Расчет сечений работающих на кручение и растяжение или на 
кручение и сжатие, рассматривается здесь совместно в связи 
с тем, что характер действия деформаций в этих случаях имеет 
много общего, а также еще потому, что сечение в шпинделях, ра-
ботающее при закрывании на кручение и сжатие, при открывании 
работает на растяжение и кручение. 

Напряжения в рассматриваемых сечениях являются резуль-
татом сложной деформации, поэтому при расчете необходимо ори-
ентироваться на приведенные напряжения, величина которых 
определяется по соответствующей формуле в зависимости от при-
нятой теории прочности. Шпиндели арматуры, как правило, изго-
товляются из пластичных материалов, поэтому для расчета прини-
мается теория наибольших касательных напряжений. Согласно 
этой теории, приведенное напряжение в материале определяется 
по формуле 

о прив = У О2 + 4Тк, 
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следовательно, для обеспечения прочности необходимо выдер-
жать условие 

1 / 2 2 Одоп. прив ̂  У О + 4тЛ. 

Для упрощения расчетов можно выполнить преобразование, 
заменив формулу 

Odon.nPue^oY\ + 

выражением 
®доп. прив ̂  

где 

Расчет на продольную устойчивость (продольный изгиб) яв-
ляется обязательным лишь для шпинделей, длина которых более 
чем в 8 раз превышает диаметр. По сравнению с расчетом стерж-
ней, обычно находящихся под постоянно действующей нагрузкой 
(весом), расчет на продольную устойчивость шпинделей затво-
ров имеет свои особенности. 

1. Разрушение шпинделя под действием чрезмерно большого уси-
лия не может произойти внезапно, как это может случиться с ко-
лоннами, стойками и другими элементами сооружений. 

2. Расчет шпинделей обычно ведут исходя из условий шарнир-
ного закрепления обоих его концов, в то время как соединение 
шпинделя с гайкой в выдвижных и ввинчиваемых шпинделях не-
сколько приближает условия работы этой части шпинделя к усло-
виям заделки. В некоторых конструкциях вращаемых шпинделей 
нижний конец его находится в условиях, близких к условиям 
свободной опоры. 

3. Шпиндель проходит через сальниковое устройство, которое 
хотя и не может считаться надежной опорой из-за значитель-
ного зазора в сопряжении и упругих свойств набивки, но все 
же оказывает значительное поддерживающее влияние, которое 
должно быть учтено. 

4. Нижняя часть шпинделя в некоторых конструкциях имеет 
плохо центрируемую опору, и усилие к шпинделю может быть 
приложено с большим эксцентриситетом относительно его оси. 

5. Шпиндель не представляет собой цилиндрический стержень 
постоянного сечения, какой обычно принимается при расчете, 
а имеет выточки и утолщения в виде бурта. Расчетной величиной 
считается внутренний диаметр резьбы шпинделя; некоторое упроч-
няющее влияние резьбы (по отношению к внутреннему диаметру) 
может быть учтено лишь приближенно. Точный расчет шпинделя 
с учетом влияния его утолщенной цилиндрической части не произ-
водится из-за сложности и громоздкости. Одновременно с этим 
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необходимо иметь в виду, что наличие нарезки может несколько 
снизить пластические свойства материала. 

6. Теоретически влияние действия крутящего момента на про-
дольную устойчивость должно как-то сказаться. Анализ величин 
показывает, что этим влиянием при расчете шпинделей можно пре-
небречь. 

Совместное действие крутящего момента и сжимающей на-
грузки определяется формулой 

В скобках знаменатель правого члена настолько велик по срав-
нению с его числителем, что величина дроби будет очень мала, и, 
отбросив второй член в скобке, мы лишь несколько увеличим за-
пас на продольную устойчивость. 

При расчете шпинделей на продольную устойчивость очень 
важно выбрать схему, правильно отображающую условия работы 
шпинделя, и определить расчетную длину его рабочей части. 

В шпинделях вращаемого типа с ручным приводом схема рас-
чета и расчетная длина определяются сравнительно легко. В шпин-
делях остальных двух типов за расчетную длину можно принять 
либо всю длину /, либо наибольшую из величин и /2 (рис. 517). 

Существует мнение, что на продольную устойчивость влияет 
общая длина /, которая и должна считаться расчетной. Действи-
тельная величина критической нагрузки, вызывающая разруше-
ние шпинделя, будет значительно больше, нежели критическая 
нагрузка, рассчитанная с учетом длины /, что объясняется поддер-
живающим влиянием сальникового устройства, которое в случае 
деформации шпинделя при продольном изгибе явится промежу-
точной опорой. 

Если проследить за поведением шпинделя при возрастании 
действующей нагрузки, то можно обнаружить, что до тех пор, пока 
нагрузка не достигнет величины критической нагрузки QKpa) при 
соответствующей длине шпинделя /, шпиндель будет находиться 
в устойчивом состоянии; когда нагрузка превысит величину QKpa), 
шпиндель начнет изгибаться и получит прогиб на величину, до-
пускаемую зазором между шпинделем и втулкой крышки. После 
того как шпиндель в своей средней части упрется в стенку втулки 
или тело крышки (при отсутствии втулки), схема работы его на 
продольную устойчивость изменится. Расчетными величинами 
становятся и /2, шпиндель приобретает большую устойчивость. 
Отсюда, однако, не следует, что расчет можно производить ис-
ходя из условий второго периода работы шпинделя, так как при 

4£Va "г' EJ ~~ 1г > 
откуда 
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работе арматуры следует обеспечить наиболее легкую управляе-
мость и гидравлическую плотность соединений, в особенности по-
движных сопряжений. С этой точки зрения, работа шпинделя по 
схеме второго периода крайне нежелательна, так как при этом 

устойчивость 

может резко возрасти трение во втулке (а возможно и в гайке 
шпинделя) и увеличится опасность заедания шпинделя во втулке 
сальника. Условия работы сальникового узла значительно ухуд-
шаются. 

В связи с этим целесообразно нагрузку на шпиндель поддер-
живать не выше критической при расчетной длине шпинделя /. 
Вместе с тем, учитывая, что величина эта не определяет прочности 
шпинделя, запас по отношению к критической нагрузке в этих 
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условиях можно принимать сравнительно небольшим. Предельно 
допустимая нагрузка на шпиндель не должна превышать наимень-
шую из величин 

__ QKP(l) я п _ $кр{1х) . п Qкр 
доп ( / ) > 4don(li) — , Чдоп{1г) — 2,5 

Если втулка крышки расположена близко к середине шпин-
деля, то критическая нагрузка, определяемая величинами и /2, 
будет примерно в 4 раза больше QKpa), поэтому производить рас-
чет величин Qdon и и Qdon(it) нет необходимости, так как 
Qdonih) > Qdon(l) и Qdon ( / , ) Qdon (I)-

В схемах, изображенных на рис. 517, все концы шпинделей 
представлены как шарнирно закрепленные, так как часть шпин-
деля, входящая в гайку, хотя и направляется на некоторой длине, 
но не может считаться закрепленной в связи с зазором в резьбе. 

Свободный конец шпинделя, упирающийся в клин задвижки, 
также может условно рассматриваться как шарнирно закреплен-
ный, так как сила трения, возникающая между головкой шпин-
деля и клином, при значительном коэффициенте трения не позво-
ляет головке шпинделя скользить по торцу клина. 

Основной расчетной формулой для определения устойчивости 
длинных стержней является формула Эйлера 

п _ n2EJ 
Чкр- (1л/)2 > 

где QKP — критическая нагрузка стержня в кГ\ 
Е — модуль упругости материала в кГ1см2; 
J — момент инерции сечения в см*; 
I — длина стержня в см\ 
[г — коэффициент длины, зависящей от характера закреп-

ления. 
Основным является случай шарнирного закрепления концов 

стержня, когда \i = 1. 
При одном свободном и другом защемленном конце \i = 2; 

при обоих защемленных концах \i = 
В расчетах на продольную устойчивость большое значение 

имеет величина гибкости стержня X, которая определяется по 
формуле 

где i — радиус инерции. Для круглого сечения / = 
Формула Эйлера применима лишь при условии, что напряже-

ние в стержне в момент потери устойчивости не превосходит пре-
дела пропорциональности, т. е. ок ^ оп, но 

__ л2Е 

° к ~ X2 > 
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/ _ пределы текучести; 2 — критические напряжения; 3 — допускаемые на-
пряжения при расчете по 1Х или / х 
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Рис. 519. Допускаемые напряжения сжатия в шпинделях из раз-
ных сталей при температурах / = 20° С и t = 500° С 
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&доп сж, 
1 кГ/см2 

Рис. 520. Допускаемые напряжения сжатия в шпинделях из 
стали 35: 

при расчете по 1Х или при расчете по I 
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Р,ис\ 521. Допускаемые напряжения сжатия в шпинде-

лях из сталей ВМСт. 5сп и ВКСт. 5сп: 
при расчете по или 1 г \ — -при расчете по I 
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Рис. 522. Допускаемые напряжения сжатия 
в шпинделях из стали 40Х: 
при расчете по 1Х или /2; при расчете по I 
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Рис. 523. Допускаемые напряжения сжатия 
в шпинделях из стали 25Х2МФА (ЭИЮ): 

— при расчете по /, или / в ; при 
расчете по / 

Для коротких стержней, у которых X < 30, расчет на продоль-
ную устойчивость не производится; предельной нагрузкой яв-
ляется величина, которая вызывает напряжения, равные пре-
делу текучести. 

Для стержней, имеющих промежуточное значение 30<А,<Х,Л, 
предельные напряжения принимаются по переходной кривой. 

Кривые критических (предельных) напряжений изображены 
на рис. 518 вверху; они даны для стали 2X12 (ЭЖ2) при разных 
температурах. По таким кривым могут быть построены кривые 
допускаемых напряжений, которые получаются следующим обра-
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G'don сж > 

Рис. 524. Допускаемые напряжения сжатия в шпинделях из 
стали 2X13: 

при расчете по lt или при расчете по I 
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Рис. 525. Допускаемые напряжения сжатия в шпинделях из стали 
4Х14Н14В2М (ЭИ69): 

при расчете по 1Х нЛн 12\ при расчете по I 

8 6 4 



^доп.сж » 
кГ/см2 

Рис. 526. Допускаемые напряжения сжатия в шпин-
делях из стали Х18Н10Т: 

при расчете по /, или /2; при рас 
чете по I 
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Рис. 527. Допускаемые напряжения сжатия 
в шпинделях из стали ЭИ612: 

— при расчете по или /2; при 
расчете по I 



зом. Принимается запас прочности по отношению к пределу теку-
чести по табл. 155. Запас прочности по отношению к критической 
нагрузке выбран п — 2,5. Для промежуточных значений прини-
мается допускаемое напряжение по переходной кривой. В резуль-
тате получаются кривые допускаемых напряжений, изображен-
ные на рис. 518 внизу. 

Значение температуры для допускаемого напряжения при рас-
чете на продольную устойчивость наглядно показано на рис 519, 
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Рис. 528. Допускаемые напряжения сжатия в шпинде-

лях из стали 1Х17Н2: 
при расчете по или / , ; при расчете по / 

где даны кривые допускаемых напряжений для различных сталей 
при температурах 20 и 500° С. 

На рис. 520—528 сплошными линиями показаны кривые допус-
каемых напряжений для некоторых марок сталей при расчетной 
длине шпинделя 1г или /2 , а пунктиром — кривые при расчетной 
длине шпинделя /. Для других сталей кривые строятся аналогич-
ным методом. 

Таким образом, расчет шпинделей на продольную устойчи-
вость выполняется в следующем порядке. 

1. Приняв в качестве расчетной величину или /2 (наиболь-
шую из них), определяют соответствующее ей значение X, после 
чего, пользуясь кривыми (сплошные линии), находят допускае-
мое напряжение. 
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2. Приняв в качестве расчетной длину /, определяют соответ-
ствующее ей значение X и, пользуясь штриховыми кривыми, 
находят допускаемое напряжение для этих условий. 

3. Определяют предельно допустимую нагрузку, приняв наи-
меньшее из полученных значении допускаемым напряжением при 
расчете на сжатие. 

Расчет конструктивных элементов 

Б у р т и к , воспринимающий продольную нагрузку, имеется 
только во вращаемых шпинделях. 

При расчете буртика с опорой скольжения, без шарикоподшип-
ника (рис. 529), следует проверить, не создаются ли в опоре чрез-
мерно большие давления, могущие вызвать «задирание» (повреж-
дение) опорной поверхности, 

Q 0 < 0,785 (D\ — Dl)q6t 

где Dx — наружный диаметр буртика в см\ 
D2 — диаметр отверстия в крышке в см\ 
q6 — допускаемые давления в опоре буртика в кГ1см2. 

Значения допускаемых давлений в опоре буртика дб для 
стального шпинделя: 

Крышка стальная 250 кГ/см2 

Крышка чугунная 300 » 
В крышке бронзовая шайба 300 » 
В крышке латунная шайба 200 » 

Для обеспечения прочности буртика необходимо, чтобы уси-
лие не вызывало недопустимо больших напряжений: 

1) при срезе по кольцевому сечению А—А, когда условие проч-
ности выражается формулой 

Q# ^ я dch6хдоп\ 
2) при изгибе по кольцевому сечению А—А, когда условие проч-

ности выражается формулой 

Р х + Р 2 - 2dc ndch2
6 

Vo - 4 изг> 
ИЛИ 

Qo ̂  ^бОдоп. изг> 
где 

. _ Рг + Р2 , 
1б — 2 с' 

Сечение А—А рассчитывается на изгиб без учета упрочняющего 
влияния кольцевой формы буртика, что обеспечивает повышенный 
запас прочности при изгибе. 
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Из этих формул следует, что равнопрочность буртика на изгиб 
и на срез будет обеспечена при условии, что высота h6 равна двой-
ной ширине буртика, т. е. при h6 = — dc [допустимо h6 ^ 
^ 0,9 (Z)j — dc)]. В этом случае достаточно произвести расчет 
на одну из указанных деформаций. Однако такое соотношение 
редко выдерживается, так как ширину буртика обычно увеличи-
вают с тем, чтобы обеспечить нармальную работу поверхностей 
опоры; поэтому расчет буртика следует производить лишь на 

Рис. 529. Буртик шпинделя Рис. 530. Головка ввинчивае-
мого шпинделя 

Условия работы и конструкция головок ввинчиваемого и вы-
движного шпинделей различны. 

Г о л о в к а в в и н ч и в а е м о г о ш п и н д е л я имеет 
форму тела вращения с заплечиком, условия работы которого 
несколько схожи с условиями работы буртика вращаемого шпин-
деля. 

В конструкции, изображенной на рис. 530, при закрывании 
затвора работает нижняя шаровая часть шпинделя, а при откры-
вании — кольцевое заплечико, образованное выточкой. 

Расчет производится с учетом следующих условий. В вентилях 
с подачей струи «на клапан» проверяется величина давления на 
кольцевой поверхности заплечика с диаметрами d0 и dc\ 

<?«< 0,785 (d2
c — do) Я б-

Здесь значение q6 те же, что и для буртика шпинделя. 
Прочность шпинделя на отрыв головки проверяется по фор-

муле 
Qo^OjmiaOdon . раст• 

Во избежание изгиба заплечика обеспечивается условие 

Qo ^ ^ Ьб^доп. иэг> 
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где 
1 _ dc — dig 
1б — 2 • 

Проверка на срез производится по формуле 

Qo ^пйшкбХдоп-

В вентилях с подачей струи «под клапан» шпиндель прове-
ряется на сжатие шейки 

2 
Qo ^ 0J85dluGdon. сж• 

Г о л о в к а в ы д в и ж н о г о ш п и н д е л я обычно имеет 
форму прямоугольника с двумя выступами, при помощи которых 
перемещается клин или диски (рис. 531). 

При обработанных поверхностях головки шпинделя и клина 
можно считать, что нагрузку воспринимают оба выступа, при 
необработанных — один. Поэтому при расчете деталей с обрабо-
танными поверхностями в этом соединении выступы шпинделя 
рассчитываются по формулам: 

на смятие 
Qo ^ 21Ьодоп. СМ у 

где 
Qдоп. см ^ 0,8аг; 

на изгиб 
. 4 lh\ 

Чо ^ ~3~ М + П - 2 / П адоп•ияг ' 
на срез 

Q 0 ^ 2 h 6 l x d o n . 
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При необработанных поверхностях допускаемая нагрузка при-
нимается в два раза меньшей. 

Проверка прочности шейки шпинделя на отрыв производится 
по формуле 

Qo ^ доп. раст• 

2. РАСЧЕТ ХОДОВЫХ ГАЕК 

Ходовые гайки в арматуростроении применяются обычно с тра-
пецеидальной внутренней резьбой. В целях экономии цветного 
металла гайки больших размеров изготовляются из черных ме-
таллов с внутренним вкладышем из бронзы или латуни. 

вращаемая гайка 

На рис. 533 представлена гайка, состоящая из обоймы и собст-
венно гайки; последняя имеет вид полого цилиндра, который внутри 
снабжен трапецеидальной резьбой, а снаружи — метрической. 
Внутренняя резьба служит для перемещения шпинделя, а наруж-
ная — для закрепления гайки в обойме. Гайки с внутренней тра-
пецеидальной и наружной метрической резьбами применяются 
также в бугелях. 

Расчет гайки подобного типа должен обеспечить прочность вну-
тренней резьбы, наружной резьбы и тела гайки, образованного 
материалом, расположенным между внутренней и наружной резь-
бами. 
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Действующая нагрузка воспринимается витками резьбы нерав-
номерно: первые витки нагружены наиболее сильно, последние — 
слабо. Это относится главным образом к резьбовым парам, у кото-
рых болт и гайка изготовлены из стали. В арматуре обычно шпиндель 
(винт) изготовляется из стали, а гайка — из бронзы или латуни, 
имеющей меньший модуль упругости, чем сталь. В связи с этим 
шпиндель оказывает выравнивающее действие на нагрузку витков 
гайки, и при расчете можно условно принять, что в работе уча-
ствуют все витки, по которым шпиндель соприкасается с гайкой. 

Гайка Гайка 

Рис. 534. Профили трапецеидальной (а) и метрической (б) резьб 

Расчет на смятие производится с целью проверки величины 
удельных давлений на витках, так как чрезмерно высокие удель-
ные давления приводят к быстрому износу или задиранию поверх-
ностей. Расчет ведется по формуле 

^ О ^доп. см ^ > 

где Q — усилие, действующее на резьбу, в кГ\ 
( л 

z — число витков, воспринимающих нагрузку ( z = — 

h —высота свинчивания гайки шпинделя в см^\ 
f — площадь смятия одного витка в см2\ / = 0,785 (d2 — d^2) 

d и d[ см. на рис. 534. 
Значения od0tLCM для разных материалов приведены в табл. 158. 
Существующие методы предусматривают расчет резьбы на 

изгиб 
Одоп. изг ^ z СМ2 у 

где Ми3г — изгибающий момент в резьбе 
Мизг = Qx кГ-см, 

здесь х — плечо изгиба в см\ 
W — момент сопротивления одного витка резьбы в см*. 
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Таблица 158 
Допускаемые напряжения в резьбе (при работе со смазкой) 

°доп. см в кГ1™г 

Материал гайки 
Подвиж-
ное со-

Неподвижное соедине-
ние (метрическая 

резьба) 
°доп. изг хдоп. ср 

Материал гайки единение 
(трапеце-
идальная 
резьба) 

Гайка на-
винчивает-
ся под на-

грузкой 

Гайка навин-
чивается 

без нагрузки 
в кГ/см' 

Бронза 

Бр.АЖМцЮ-З-
1,5 

300 600 1000 800 600 

Бр.АМц9-2 250 600 1000 700 500 
Бр.АЖН11-6-6 300 600 3000 1500 1000 

Латунь 
ЛС59-1 200 400 1000 750 500 
ЛК80-ЗЛ 200 400 1000 750 500 
ЛМцС58-2-2 200 400 1600 750 500 

Чу гуны 
СЧ15—32 и 

ЖЧ1 
400 800 2000 600 300 

Чугун ковкий 
КЧ36 

350 700 1200 800 600 

Сталь 
Х18Н10Т 250 600 1400 1100 700 
2X13и IX17H2 300 700 2500 1600 1000 
Сталь углеро-

дистая и легиро-
ванная 

350 800 0,7ат 
* 

°доп. изг 0,7сгдоп% и з г 

Фторопласт 4 
при *=20° С 

100 100 100 110 70 

* °доп изг п Р и н н м а е т с я равной меньшей из двух величин - у - n i l 
3 ,8 ' 
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Для винта 

Для гайки 

Значения адоп, изг для разных материалов см. в табл. 158. 
Практика показывает, что, как правило, разрушение трапе-

цеидальной резьбы происходит либо в результате износа гайки, 
либо в результате среза витков на гайке по наружному диаметру 
шпинделя, так как из-за значительной жесткости витков шпинделя 
он, видимо, создает нагрузку на витки гайки, вызывающую изгиб. 
При деформации витков гайки точка приложения усилия на ви-
ток гайки все время перемещается к наружному диаметру, т. е. 
к месту заделки витка. При этом величина нагрузки, определяю-
щей прочность витков, выражается условием 

т. -J5L 
0ОП ~~ ZFS ' 

где хдоп — допускаемое напряжение на срез в кПсм2 (табл.158); 
f8 — площадь витка в гайке, подвергаемая срезу, в см2. 

В настоящее время имеется ряд эффективных смазок как для 
нормальной температуры, так и для повышенных температур, при-
чем коэффициент трения в отдельных случаях может быть доведен 
до |х = 0,05. Это вызывает опасность другого порядка — прекра-
щение действия самоторможения. Вентили, например, в таких 
условиях могут самопроизвольно открываться под действием дав-
ления среды, что абсолютно недопустимо, так как это приводит 
к аварии. При низких коэффициентах трения в резьбе необходимо 
проверить, выдержано ли условие а < р, где а — угол подъема 
винтовой линии ходовой резьбы, р — угол трения (\х = tgp). 
Если это условие не выдержано, следует заменить шаг резьбы на 
следующий, более мелкий. 

Расчет тела гайки зависит от формы гайки и характера распре-
деления нагрузки. Для гайки, приведенной на рис. 533, можно 
считать нагрузку тела гайки незначительной в том случае, если 
длина свинчивания наружной резьбы соответствует длине свин-
чивания внутренней. В этом случае толщина тела должна быть 
такой, чтобы не происходило выламывания витка из тела гайки. 

При расчете принимается 
d\ — dT ^ 2sT, 

где dx — внутренний диаметр наружной резьбы гайки; 
dT — наружный диаметр внутренней резьбы гайки (трапецеи-

дальной); 
sT — шаг внутренней резьбы (трапецеидальной). 
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При расчете конструкции гайки, изображенной на рис. 535, 
следует проверить прочность цилиндрической части и бурта. 

Давление на опорной поверхности бурта не должно превышать 
величину а дол. см в0 избежании задирания, т . е . 

Qo 
Одоп. 0,785 ( D l - D l ) ' 

Значение од0ПяСМ можно принять по 
табл. 158. Прочность цилиндрической 
части проверяется с учетом совместного 
действия растягивающего усилия и кру-
тящего момента, создаваемых силой тре-
ния в бурте. 

Бурт можно рассматривать как фланец, 
и толщину его h6 определять как толщину 
фланца, нагруженного усилием Qot при-
ложенным равномерно по окружности диа-
метра 

Рис. 535. Вращаемая гайка D* = DH + De СМ. 

Рассчитанный таким образом бурт будет иметь большой запас 
прочности, так как условия работы его в данном случае более 
благоприятны, чем фланца. 

При увеличении нагрузки по мере увеличения деформации 
бурта точка приложения усилия будет все время перемещаться 
к месту заделки, что позволяет применять упрощенный расчет 
бурта, заключающийся в расчете на срез по кольцевому сечению. 

3. РАСЧЕТ КРЫШЕК И ШПИЛЕК САЛЬНИКА 

Сальниковое устройство (рис. 536, а) обеспечивает плотность 
подвижного сопряжения, образуемого шпинделем 1 и крышкой 
корпуса 2. С этой целью в крышке создается полость в виде чашки, 
заполняемой упругой набивкой 3. Набивка уплотняется крыш-
кой сальника 4. Для предотвращения заедания или задирания 
шпинделя в нижней части сальника в крышку корпуса иногда 
вставляется втулка (грундбукса) 5. 

Крышка сальника иногда делается составной — из нажимной 
втулки и нажимного фланца (рис. 536, б). 

В затворах малых проходов вместо нажимного фланца приме-
няется нажимная гайка (рис. 536, в). При расчете на прочность 
элементов сальникового устройства должны быть проверены на 
прочность шпильки и крышки сальника. 

Расчет ш п и л е к с а л ь н и к а производится для уплот-
нения сальниковой набивки 

Qc = 0,785 (D2 — 4) Рс, 
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где Рс •= ф Р ^ (значения ф см. табл. 117). 
Условия работы шпилек сальника отличаются тем, что для 

обеспечения плотности сальника в течение всего периода эксплуа-
тации арматуры гайки шпилек периодически подтягивают, что уси-
ливает износ резьбы. Поэтому для обеспечения длительного срока 
службы шпилек сальника желательно не ограничиваться диамет-
ром шпильки, полученным по расчету на прочность, а принимать 
его следующим по величине (табл. 148). 

4 Ч - , 

/ 2 

Рис. 536. Сальниковые устройства 

Таким образом, при расчете шпилек сальника сначала опреде-
ляют усилие Qc, а затем, считая нагрузку на одну шпильку равной 

Qc 

определяют расчетный диаметр шпильки, исходя из условия 

Qdon = - у - , используя табл. 148, по которой выбирается диаметр 
шпильки, следующий после расчетного. 

Расчет к р ы ш к и с а л ь н и к а ведется исходя из усилия 
Qdont соответствующего этому размеру шпильки. 

При затяжке гаек на кольцевой поверхности сальниковой на-
бивки возникает реакция, действующая на торец цилиндрической 
части крышки сальника. В этих условиях крышка сальника дефор-
мируется так, как показано рис. 537. 

Опыты, проведенные с литыми стальными крышками сальника 
из углеродистой стали показали, что крышка сальника для шпин-
деля диаметром 14 мм при нагрузке Q = 4500 кГ получила прогиб 
фланцевых частей (в местах под гайки) до 4—6 мм (рис. 537). При 
этом диаметр отверстия продольной оси в верхней части уве-
личился на 1,5—2 мм, в то время как в нижней части диаметр по 
продольной оси уменьшился примерно на 0,5 мм. 

При испытаниях таких же крышек сальников из ковкого чу-
гуна произошло их разрушение (рис. 538). 

Расчет крышки сальника, изображенной на рис. 536, а, произ-
водится на изгиб. 
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Сечение А—А (рис. 539) проверяется по формуле 

°доп. I 
где 

Bh2 

Значение /, В и h см. на рис. 539. 
Сечение Б—Б расчитывается в соответствии со схемой, изобра-

женной на рис. 540. 
Расчетная формула 

&доп. изг 
где 

' и 

Момент инерции /п определяется по формуле 

J и = 4 - КЯ* - *с) У г - (вм - D ) ( y - h)a + ( D - dc) ( H - у п 
где 

„ L Г (D-d c)H> 
У ~ 2 L (D-dc)H 

dc)H* + (BM-D)h* 
+ (BM-D)h 

Обозначения ВМ1 dc1 D, Н и h см. на рис. 539. 
Допускаемые напряжения на изгиб см. в табл. 159. 

Допускаемые напряжения в крышках сальника 
Таблица 159 

Материал Марка °доп. изг 
в кГ/см* 

Сталь углеродистая 25Л 1900 
Сталь коррозионностойкая X18H10T 1900 
Ковкий чугун К Ч 3 0 - 6 1500 
Модифицированный чугун МСЧ28—48 1200 
Серый чугун СЧ15-32 1000 

Расчет н а ж и м н о г о ф л а н ц а производится также н а 
изгиб согласно схеме на рис. 540. 

Расчетная формула 
а ^ М » ^Ооп. изг ^ ур * 

где 
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1. Условия работы конденсатоотводчика — 
2. Расчет конденсатоотводчиков с механическим затвором . , , — 
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СИЛОВОЙ РАСЧЕТ АРМАТУРЫ 

Г л а в а I. Плотные соединения 542 

1. Классификация плотных соединений — 
2. Условия, обеспечивающие плотность соединений 545 
3. Влияние различных факторов на плотность соединения 

в замках затворов 548 
4. Удельные давления на уплотняющих кольцах 553 
5. Классификация затворов по степени плотности 568 

Г л а в а II. Сальники 569 

1. Общие сведения — 
2. Усилие, необходимое для затяжки сальниковой набивки . . . 571 
3. Сила трения между сальниковой набивкой и шпинделем . . . 574 

Г л а в а III. Сильфоны 575 

1. Усилие, создаваемое сильфоном — 
2. Долговечность сильфонов 581 

Г л а в а IV. Потери на трение в передачах 591 

1. Винтовая передача . — 
2. Зубчатая передача 596 
3. Червячная передача 597 
4. Цепная и карданная передачи 598 
5. Подшипники и подпятники — 

Г л а в а V. Силовой расчет вентилей 600 
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лем 614 
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Г л а в а VII. Силовой расчет задвижек 624 
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2. Силы, действующие на клин задвижки 636 
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односторонней гарантированной плотности 644 

6. Расчет усилий, необходимых для перемещения клина при 
двусторонней гарантированной плотности 647 

7. Расчет усилий, необходимых для перемещения дисков в па-
раллельной задвижке с клиновым распором 651 

8. Моменты на маховике, необходимые для управления за-
движками 657 

Г л а в а VIII. Силовой расчет кранов 665 

1. Расчет конусных (пробковых) кранов — 
2. Расчет шаровых кранов 671 

Г л а в а IX. Силовой расчет поворотных заслонок 674 

1. Действующие моменты — 
2. Определение моментов 677 

Г л а в а X. Силовой расчет приводов арматуры 679 
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Г л а в а II. Корпуса и крышки 731 
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М ате м ати ч ее кое м одел и ро ва н и е 

Тарасевич Ю. Ю. Математическое и компьютерное моделирование. 
Тарасевич Ю. Ю. Перколяция: теория, приложения, алгоритмы. URSS 
Тарасевич Ю. Ю. Информационные технологии в математике. 
Плохотников К. Э. Математическое моделирование и вычислительный эксперимент. 
Мышкис А. Д. Элементы теории математических моделей. 
Калман Р., Фалб П., Арбиб М. Очерки по математической теории систем. 
Ваидлих В. Социодинамика: системный подход к математическому моделированию 
социальных наук. 
Селезнев В. Е., Алешин В. ВКлишин Г. С. Методы и технологии численного 
моделирования газопроводных систем. 
Селезнев В. Е., Алешин В. ВПрялов С. Н. Основы численного моделирования 
магистральных трубопроводов. 
Селезнев В. Е. и др. Численный анализ пожарной опасности магистральн. газопроводов. 
Селезнев В. Е. и др. Численный анализ и оптимизация газодинамических режимов 
транспорта природного газа. 
Селезнев В. Е. и др. Численный анализ прочности подземных трубопроводов. 
Акустика. Колебания и волны. Оптика 

Кнудсен В. О. Архитектурная акустика. 
Беляев С. В. Акустика помещений. 
Крендалл И. Б. Акустика. 
Вуд А. Звуковые волны и их применения. 
Кабисов К. С., Камалов Т.Ф., Лурье В. А. Колебания и волновые процессы. 
Старченко И. Б. Динамический хаос в гидроакустике. 
Полников В. Г. Нелинейная теория случайного поля волн на воде. 
Кравченко И. Т. Теория волновых процессов. 
Добролюбов А. И. Бегущие волны деформации. 
Добролюбов А. И. Скольжение, качение, волна. 
Добролюбов А. И. Волновой перенос вещества. 
Вилля Г. Теория вихрей. 
Абурджаниа Г. Д. Самоорганизация нелинейных вихревых структур и вихревой 
турбулентности в диспергирующих средах. 
Шаткое А. Г., Бубнов В. А., Янковский С. Ю. Волновые явления теплопроводности. 
Стрэтт (Рэлей) Дж. В. Волновая теория света. 
Гончаренко А. М., Карпенко В. А. Основы теории оптических волноводов. 
Гончаренко А. М. Гауссовы пучки света. 
Иванов Б. Н. Мир физической гидродинамики. 
Бардзокас Д. И. и др. Распространение волн в электромагнитоупругих средах. 
Астапенко В. А. Поляризационные и интерференционные эффекты 
в излучательных процессах. 
Федоров Ф. И. Оптика анизотропных сред. 
Шутов А. М. Методы оптической астрополяриметрии. 
Майкельсон А. А. Исследование по оптике. 
Саржевский А. М. Оптика. Полный курс. 
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Механик? 
Кирхгоф Г. Механика. Лекции по математической физике. 
Жуковский И. Е. Аналитическая механика. URSS 
Жуковский И. Е. Механика системы. Динамика твердого тела. 
Жуковский Н. Е. Кинематика, статика, динамика точки: университетский курс. 
Арнольд В. И. Математические методы классической механики. 
Арнольд В. И., Козлов В. В., Нейштадт А. И. Математические аспекты классической 
и небесной механики. 
Котельников А. П. Винтовое счисление и некоторые приложения его к геометрии 
и механике. 
Кузьмина Р. П. Математические модели небесной механики. 
Гетлинг А. В. Конвекция Рэлея—Бенара. Структуры и динамика. 
Шмыглевский Ю.Д. Аналитические исследования динамики газа и жидкости. 
Якобы К. Лекции по динамике. 
Уиттекер Е. Т. Аналитическая динамика. 
Блехман И. #., Мышкис А. Д., Пановко Я. Г. Прикладная математика: Предмет, логика, 
особенности подходов. С примерами из механики. 
Пфейффер Я. Колебания упругих тел. 
Малкин И. Г. Методы Ляпунова и Пуанкаре в теории нелинейных колебаний. 
Малкин И. Г. Некоторые задачи теории нелинейных колебаний. 
Малкин И. Г. Теория устойчивости движения. 
Геккелер И. В. Статика упругого тела. 
Новожилов В. В. Основы нелинейной теории упругости. 
Победря Б. Е., Георгиевский Д. В. Лекции по теории упругости. 
Георгиевский Д. В. Устойчивость процессов деформирования вязкопластических тел. 
Петкевич В. В. Основы механики сплошных сред. 
Русак В. Н. Математическая физика. 
Розенблат Г. М. Механика в задачах и решениях. 
Розенблат Г. М., Паншина А. В., Козлова 3. П. Теоретическая механика в решениях 
задач из сборника И. В. Мещерского. Кн. 1-3. 
Планк М. Введение в теоретическую физику. Кн. 1-5: Общая механика; Механика 
деформируемых тел; Теория электричества и магнетизма; Оптика; Теория теплоты. 
Серия «Науки об искусственном» 

Шамис А. Л. Поведение, восприятие, мышление. Проблемы создания 
искусственного интеллекта. 
Саймон Г. Науки об искусственном. 
Арбиб М. Метафорический мозг. 
Тарасов В. Б. От многоагентных систем к интеллектуальным организациям. 
Гаазе-Рапопорт М. Г, Поспелов Д. А. От амебы до робота: модели поведения. 
Варшавский В. И., Поспелов Д. А. Оркестр играет без дирижера: Размышление 
об эволюции некоторых технических систем и управление ими. 
Попов Э. В. Общение с ЭВМ на естественном языке. 
Финн В. К. (ред.) Интеллектуальные системы и общество. 
Редько В. Г. (ред.) От моделей поведения к искусственному интеллекту. 
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Серия «Классика инженерной мысли» 

Гуревич Д. Ф. Расчет и конструирование трубопроводной арматуры. В 2 кн. 
Цытович Н.А. Механика грунтов: Краткий курс. URSS 
Бриджмен П. Исследования больших пластических деформаций и разрыва. 

Серия «Синергетика: от прошлого к будущему» 

Пенроуз Р. НОВЫЙ УМ КОРОЛЯ. О компьютерах, мышлении и законах физики. 
Хакен Г. Информация и самоорганизация. 
Арнольд В. И. Теория катастроф. 
Климонтович Ю. Л. Турбулентное движение и структура хаоса. 
Данилов Ю. А. Лекции по нелинейной динамике. Элементарное введение. 
Трубецков Д. И. Введение в синергетику. В 2 кн.: Колебания и волны; Хаос и структуры. 
Князева Е. Н., Курдюмов С. П. Основания синергетики. Кн. 1, 2. 
Князева Е. Н., Курдюмов С. П. Синергетика: нелинейность времени и ландшафты 
коэволюции. 
Малинецкий Г. Г. Математические основы синергетики. 
Малинецкии Г. Г., Потапов А. Б. Нелинейная динамика и хаос: основные понятия. 
Малинецкий Г. Г., Потапов А. Б., Подлазов А. В. Нелинейная динамика. 
Капица С. П., Курдюмов С. П., Малинецкии Г. Г. Синергетика и прогнозы будущего. 
Малинецкии Г. Г. (ред.) Синергетика: Исследования и технологии. 
Быков В. И. Моделирование критических явлений в химической кинетике. 
Чумаченко Е. Н. и др. Сверхпластичность: материалы, теория, технологии. 
Редько В. Г. Эволюция, нейронные сети, интеллект. 
Чернавский Д. С. Синергетика и информация (динамическая теория информации). 
Баранцев Р. Г. Синергетика в современном естествознании. 
Баранцев Р. Г. и др. Асимптотическая математика и синергетика. 
Тюкин И. Ю., Терехов В. А. Адаптация в нелинейных динамических системах. 
Анищенко В. С. Знакомство с нелинейной динамикой. 
Пригожин И. Неравновесная статистическая механика. 
Пригожин И. От существующего к возникающему. 
Пригожин И., Стенгерс И. Время. Хаос. Квант. К решению парадокса времени. 
Пригожин ИСтенгерс И. Порядок из хаоса. Новый диалог человека с природой. 
Суздалев И. П. Нанотехнология: физико-химия нанокластеров, наноструктур 
и наноматериалов. 

Тел./факс: 
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(499) 135-42-16, 
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http://URSS.ru 
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«Библио-Глобус» (м. Лубянка, ул. Мясницкая, 6. Тел. (495) 625-2457) 
«Московский дом книги» (м.Арбатская, ул. Новый Арбат, 8. Тел. (495) 203-8242) 
«Молодая гвардия» (м. Полянка, ул. Б. Полянка, 28. Тел. (495) 238-5001, 780-3370) 
«Дом научно-технической книги» (Ленинский пр-т, 40. Тел. (495) 137-6019) 
«Дом книги на Ладожской» (м.Бауманская, ул. Ладожская, 8, стр.1. Тел. 267-0302) 
«Гнозис» (м. Университет, 1 гум. корпус МГУ, комн. 141. Тел. (495) 939-4713) 
«У Нентавра» (РГГУ) (м. Новослободская, ул. Чаянова, 15. Тел. (499) 973-4301) 
«СПб. дом книги» (Невский пр., 28. Тел. (812) 448-2355) 
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Уважаемые читатели! Уважаемые авторы! 
Наше издательство специализируется на выпуске научной и учебной 
литературы, в том числе монографий, журналов, трудов ученых Россий-
ской академии наук, научно-исследовательских институтов и учебных 
заведений. Мы предлагаем авторам свои услуги на выгодных экономи-
ческих условиях. При этом мы берем на себя всю работу по подготовке 
издания — от набора, редактирования и верстки до тиражирования 
и распространения. URSS 
Среди вышедших и готовящихся к изданию книг мы предлагаем Вам следующие: 

Гуревич Д. Ф. Трубопроводная арматура: Справочное пособие. 
Сапунов В. Т. Прочность поврежденных трубопроводов. 
Сапунов В. Т. Классический курс сопротивления материалов в решениях задач. 
Матвиенко Ю. Г., Сапунов В. Т. Сопротивление материалов в задачах и решениях. 
Фролов К. В. (ред.) Современная трибология: Итоги и перспективы. 
Тимошенко С. П. Колебания в инженерном деле. 
Тимошенко С. П. История науки о сопротивлении материалов. 
Каплун А. Б., Морозов Е. М., Олферьева М.А. ANSYS в руках инженера: Практическое 
руководство. 
Морозов Е. Л/., Муйземнек А. Ю., Шадский А. С. ANSYS в руках инженера: Механика 
разрушения. 
Партон В. 3. Механика разрушения: От теории к практике. 
Партон В. 3., Морозов Е. М. Механика упругопластического разрушения. В 2 кн. 
Морозов Е. М., Зернин М. В. Контактные задачи механики разрушения. 
Морозов Е. М., Никишков Т. П. Метод конечных элементов в механике разрушения. 
Морозов Е. М., Солнцев С. С. Разрушение стекла. 
Колесников Ю. В., Морозов Е. М. Механика контактного разрушения. 
Лермит Р. Проблемы технологии бетона. 
Вознесенский Е. А. Динамическая неустойчивость грунтов. 
Пановко Я. Г., Губанова И. И. Устойчивость и колебания упругих систем. 
Иванова А. П., Чердинцева О. И., Гунько В. В. Неразъемные и разъемные соединения. 
Межуева Л. ВИванова А. Я., Гунько В. В. Биотехнологические аспекты производства 
влажных смесей. 
Вайсбурд Ф. И., Панаев Г. А., Савельев Б. Н. Электронные приборы и усилители. 
Баскаков С. И. Лекции по теории цепей. 
Садыхов Г. С., Кузнецов В. И. Методы и модели оценок безопасности сверхназначенных 
сроков эксплуатации технических объектов. 
Зверев Г. Я. Оценка надежности изделия в процессе эксплуатации. 
Моисеев Ю.А., Челышев С. В. Технологическая надежность сложного изделия 
и ее отработка. 
Калошин A.M. и др. Наземная отработка космических аппаратов. 
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Давид Файвушев ГУРЕВИЧ (1912-1997) 

Родился 1 мая 1912 г. Свой трудовой путь начал в Ленинграде мон-
тером в артели «Радиосвязь». В марте 1930 г. поступил на арматурный 
завод им. Молотова, где последовательно работал техником-мастером, 
контрольным мастером, инженером-технологом, старшим инжене-
ром-технологом до февраля 1938 г. Без отрыва от производства за-
кончил Ленинградский вечерний рабочий техникум и Ленинградский 
центральный заочный индустриальный институт. Во время и после 
Великой Отечественной войны работал на инженерных должностях 
на разных заводах. С 1947 по 1976 гг. — в Ленинградском сельско-
хозяйственном институте, последовательно на должностях аспиранта, 

ассистента, доцента. С 1955 г. — кандидат технических наук. В 1965 г. защитил диссертацию на 
соискание ученой степени доктора технических наук, однако ВАК не утвердил это решение. 

С 1947 по 1957 гг. работал по совместительству в Центральном конструкторском бюро ар-
матуростроения, руководил расчетной группой. Итогом работы явилась изданная в 1956 г. 
книга «Основы расчета трубопроводной арматуры», в которой были приведены материалы по 
гидравлическим, силовым и прочностным расчетам трубопроводной арматуры и были даны 
примеры применения данных расчетов в практике арматуростроения. Книга имела большой 
успех, и позже следующие издания вышли под названием «Расчет и конструирование трубо-
проводной арматуры». 

Много лет книги Д. Ф. Гуревича по расчету и конструированию трубопроводной арматуры (в том 
числе «Трубопроводная арматура. Справочное пособие» (1975; 1981; 3-е изд. М.: URSS, 2008)) 
являлись и учебником для начинающих специалистов, и руководящим материалом при про-
ектировании, и пособием при выборе арматуры для различных видов производств, а также при 
эксплуатации трубопроводной арматуры. Они были широко известны не только в СССР (где 
имелся целый ряд конструкторских бюро, занимавшихся проектированием трубопроводной ар-
матуры, а также около 100 арматурных и привлеченных заводов), но и среди специалистов 
арматурных фирм Англии, США, ФРГ, ГДР, Китая, Израиля, Польши, Венгрии, Чехословакии (не-
смотря на отсутствие сведений об официальных переводных изданиях). В арматурной среде 
Д. Ф. Гуревича называли «Классик арматуростроения». Общий тираж книг, выпущенных им по 
арматурной тематике, составил около 150 ООО экземпляров. 

НАУЧНАЯ И УЧЕБНАЯ ЛИТЕРАТУРА 
1 tr 1 loCQ/ fn i IR.qq п, 

и н т е р н е т - м а г а з и н 

O Z O N . r U 

17749773 


